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ВВЕДЕНИЕ 
Энергетической стратегией России на период до 2030 г. в качестве одной 
из мер для решения проблем электро- и теплогенерации предусматривается 
модернизация тепловых электростанций, работающих на газе по паросиловому 
циклу, и перевод их на парогазовый цикл работы [1]. 
Примером реализации такого подхода служит проект модернизации 
энергоблока К-300-240 Киришской ГРЭС на базе парогазовой установки 
мощностью 800 МВт. 
Киришская ГРЭС расположена на правом берегу р. Волхов в 60 км от г. 
Чудово и в 150 км. от г. Санкт – Петербурга. Электростанция размещается в 
промышленной зоне в 3 км от районного центра Ленинградской обл. г. Кириши. 
Назначение – обслуживание перетоков мощности из энергосистемы центра в 
энергосистему северо – запада, а также энергоснабжение потребителей 
Киришской промзоны и г. Кириши. 
Установленная электрическая мощность ГРЭС составляет 2100 МВт (в том 
числе 300 МВт  - теплофикационная часть), тепловая  - 1234 Гкал/ч. 
КЭС Киришской ГРЭС ориентирована в основном на поставки электрической 
энергии и мощности на оптовый рынок электроэнергии (в энергосистему), а 
также используется для системного регулирования в ОЭС Северо-Запада. 
Конденсационная часть Киришской ГРЭС состоит из шести энергоблоков 
мощностью 300 МВт каждый. Три из них представляют дубль - блоки турбин К-
300-240 ЛМЗ с котлами ТГМП-114, три - моноблоки турбин этого типа с котлами 
ТГМП-324А и ТГМП-324. 
Наиболее эффективным вариантом расширения ГРЭС является 
парогазовый энергоблок с котлом - утилизатором, сочетающий в себе 
высокотемпературный цикл газотурбинного двигателя с температурой газов 
перед турбиной 1315 °С с паротурбинным циклом. В качестве топлива 
используется природный газ магистрального газопровода Грязовец - Выборг. 
Основные преимущества парогазового энергоблока: 
- высокий КПД, достигающий в современных бинарных установках 58 ÷ 
60 %; 
- снижение удельных капитальных затрат (около 30 %); 
- сокращение сроков монтажа оборудования и сроков ввода мощностей 
ПГУ; 
- сокращение продолжительности пусков оборудования ПГУ; 
- уменьшение вредных выбросов в окружающую среду; 
- сокращение численности эксплуатационного персонала. 
В качестве основного оборудования энергоблока решено принять две 
газовые турбины SGT5–4000F, одну модернизированную паровую турбину К-
245-13.3 и два трехконтурных котла утилизатора П-132.  
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1 Основная часть 
 
1.1 Разработка ПТС 
 
Парогазовый цикл реализуется объединением газотурбинной установки в 
высокотемпературной части и паротурбинной установки в низкотемпературной 
части. Это позволяет значительно увеличить начальную температуру цикла 
(ГТУ) при низкой конечной температуре (ПТУ). В результате КПД 
объединенного цикла уже сейчас достигает 57-58%. 
На листе 1 графической части выпускной квалификационной работы 
представлена принципиальная тепловая схема (ПТС) парогазовой установки 
мощностью 800 МВт. ПТС включает в себя  две газовые турбины SGT5-4000F, 
два котла-утилизатора П-132 (КУ) и одну модернизированную 
конденсационную паровую турбину К-245-13,3. 
Выходные газы энергетической газотурбинной установки (ГТУ) 
направляются в котел-утилизатор, где большая часть их теплоты передается 
пароводяному рабочему телу. Генерируемый в КУ пар направляется в 
паротурбинную установку (ПТУ), где при отсутствии расхода топлива 
вырабатывается дополнительное количество электроэнергии. Турбина К-245-
13,3 работает на паре трех давлений. Проточная часть состоит из одного 
однопоточного цилиндра высокого давления, одного однопоточного цилиндра 
среднего и низкого давлений и одного двупоточного цилиндра низкого давления. 
Деаэрирование питательной воды производится в деаэраторе 
повышенного давления с давлением рабочей среды 0,2 МПа. Из деаэратора 
питательная вода с помощью питательных насосов высокого и низкого давления 
подается в соответствующие контуры котла-утилизатора, причем питательная 
вода для контура среднего давления подается из промежуточной ступени 
питательного насоса высокого давления. Потери конденсата восполняются 
обессоленной водой, поступающей из химводоочистки в деаэратор. Магистраль 
обессоленной воды общестанционная. 
В тепловой схеме энергетической ГТУ газовая турбина выполняет 
функции теплового двигателя, преобразующего энергию горячих газов в 
крутящий момент на валу установки. Эта энергия частично потребляется 
компрессором, а оставшаяся её часть передается электрогенератору, к которому 
подключается нагрузка. Способ работы турбокомпрессоров – динамический – 
обеспечивает непрерывность сжатия газа и его перемещение благодаря силовому 
воздействию вращающихся лопаток и потока газа. Воздух, сжимаемый в 
компрессоре, поступает в камеру сгорания. Затем газы, образовавшиеся в камере 
сгорания, в результате сжигания топлива, поступают в газовую турбину. 
Рассчитаем энергоустановку ПГУ-800, опираясь на разработанную 
принципиальную тепловую схему. Для этого выполним тепловой расчет каждого 
из элементов схемы: ГТУ, КУ, ПТУ. 
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1.2 Тепловой расчет ГТУ 
 
Принципиальная схема ГТУ приведена на рисунке 1, цикл – на рисунке 2.  
Компрессор забирает воздух из атмосферы с параметрами Ра и tа, сжимает 
его и с параметрами Рb и  tb подает в камеру сгорания. К горелкам камеры 
сгорания подается топливо (газообразное или жидкое). Процесс горения 
протекает при практически постоянном давлении Рb. Из камеры сгорания газ с 
параметрами Рc ≈ Рb и tc поступает в турбину, совершает полезную работу и 
сбрасывается или в атмосферу, или в котел-утилизатор с параметрами Рd  и  td . 
Турбина вращает компрессор и электрогенератор. На привод компрессора 
затрачивается около половины мощности турбины, остальное является полезной 
мощностью ГТУ. Генератор устанавливается со стороны компрессора, что 
позволяет сократить длину ГТУ и осуществить с минимальными потерями отвод 
отработавших газов турбины или в атмосферу, или в котел-утилизатор. 
 
 
 
Т – газовая турбина; К – компрессор; ЭГ –электрогенератор; 
КС – камера сгорания; КУ – котел-утилизатор. 
 
Рисунок  1 - Принципиальная схема газотурбинной установки 
 
 
 
6 
 
a
b
c
d
Гq 2
T
S
1q
T
b
T
d
Ta
Tc
b'
d'
 
Рисунок  2 - Цикл простой ГТУ 
 
Точка  а соответствует состоянию воздуха перед компрессором (давление 
Ра, температура  tа). Отрезок ab – реальный процесс сжатия воздуха в 
компрессоре с учетом потерь до параметров Pb и  tb, ab’ – изоэнтропный процесс 
сжатия; отрезок bc – процесс подвода тепла в камере сгорания с увеличением 
температуры до tc; отрезок cd – реальный процесс расширения газа в турбине с 
учетом потерь до параметров Pd и td, cd’- изоэнтропный процесс; отрезок da – 
условное замыкание цикла. 
 
1.2.1 Исходные данные 
 
При расчете тепловой схемы ГТУ исходными величинами, заданными или 
принимаемыми по оценке, являются: 
- электрическая мощность 280эN  МВт; 
- температура газов перед  газовой турбиной 1315ct  °С;  
- температура воздуха на входе в компрессор 15at   °С; 
- наибольшая допустимая температура металла сопловых и рабочих 
лопаток по условиям прочности 850wt   °С; 
- степень сжатия в компрессоре 20  ; 
- число ступеней газовой турбины и 4z  ; 
- коэффициент потерь давления 0,96  ; 
- коэффициент использования теплоты топлива в камере сгорания 
. . 0,995к с  ; 
- механический КПД турбины 0,99м  ; 
- КПД электрогенератора . . 0,985э г  ; 
- изоэнтропийный КПД турбины 0,9т  ; 
- изоэнтропийный КПД компрессора 0,9к  ; 
- коэффициент утечек 0,004у  ; 
7 
 
В качестве топлива принимаем природный газ магистрального 
газопровода Грязовец – Выборг.  
- теплота сгорания природного газа 
3
37430рн
кДж
Q
м
 ; 
- состав природного газа: 
 
СО2 = 0,1%; N2 = 2,7%; CH4 = 89,7%; C2H6 = 5,2%; C3H8 = 1,7%; C4H10 = 0,5%; 
C5H12 = 0,1%. 
 
1.2.2 Определение параметров процесса сжатия воздуха в компрессоре 
 
Температура воздуха перед компрессором (точка а), К: 
 
273
a
t
a
T , (1.1) 
 
15 273,15 288,15T
a
   .
 
 
Теплоемкость воздуха при температуре ta перед компрессором, кДж/м3: 
 
( ) (1,2866 0,0001201 ),вс t t
р a a
    (1.2) 
  
( ) (1,2866 0,0001201 15) 1,2884.вс t
р a
     
 
Теплоемкость воздуха при температуре 25 оС, кДж/м3: 
 
(25 ) (1,2866 0,0001201 25) 1,2896.вc
р
       
 
Объемная энтальпия воздуха перед компрессором, кДж/м3: 
 
' ( ) ( )аh t c t t
a a р а a
  , (1.3) 
 
' ( ) ( ) 1,2884 15 19,326аh t c t t
a a р а a
     , 
 
( ) (
' ( ) ( )
25 25) 25 1,2896 25 32,2401,
25 19,326 32,2401 12,914.
в вh с
р
вh h t hа a a

 
   
  
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В первом приближении принимаем значение показателя степени в 
процессе сжатия для воздуха mв = 0,28. Тогда температура воздуха за 
компрессором в первом приближении (точка b, рисунок 4), оС: 
 
1
1
mв
b a
к
T T


 
   
 
, (1.4) 
 
0,2820 1
288,15 1 708,7211
0,9
bT
 
    
 
. 
273b bt T  , (1.5) 
 
708,7211 273,15 435,5711
b
t     
 
Объемная теплоемкость воздуха при температуре tb за компрессором, 
кДж/м3: 
 
( ) (1,2866 0,0001201 ),вр b bс t t    (1.6) 
 
( ) (1,2866 0,0001201 435,5711) 1,3389вр bс t       
 
Объемная энтальпия воздуха за компрессором в реальном процессе (точка 
b), кДж/м3: 
 
' ( ) (25 ) ( ) (25 ) 25 ,В В Во о оb b b р b b рh h t h c t t c       (1.7) 
 
583,1915 32,2401 550,9514
b
h    . 
 
Средняя объемная теплоемкость воздуха в процессе сжатия в компрессоре, 
кДж/(м3·град): 
 
'В b ар
b а
h h
с
t t



, (1.8) 
 
550,9514 ( 12,914)
' 1,3407.
435,5711 15
в
рс
 
 

 
 
Средняя массовая теплоемкость воздуха в процессе сжатия в компрессоре, 
кДж/(кг·град): 
 
'/ ,В Вр р вс с   (1.9) 
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1,3407
1,0369.
1,293
в
рс    
 
где ρв =1,293 кг/м3 – плотность воздуха при нормальных условиях. 
Уточнение показателя степени mв: 
 
/ ,Вв в рm R с  (1.10) 
 
0,287
0,2768
1,0369d
m   , 
 
где Rв = 0,287 кДж/(кг·град) – газовая постоянная для воздуха. 
Уточнение температуры и энтальпии воздуха за компрессором при новом 
значении mв (второе приближение). Расчет повторяется от формулы (2.4). 
 
0,276820 1
283,15 1 701,6237
0,9b
T
 
  
 

    , 
 
701,6237 273,15 428,4737
b
t    , 
 
( ) (1,2866 0,0001201 428,4737) 1,3381вр bс t     , 
 
573,3234 32,2401 541,0834
b
h    , 
 
541,0834 ( 12,914)
' 1,3399
428,4737 15
в
рс
 
 

, 
 
1,3399
1,0362
1,293
в
рс   , 
 
0,287
0,2768
1,0362d
m   , 
 
1.2.3 Определение параметров газа после камеры сгорания 
 
Энтальпия чистых продуктов сгорания (для коэффициента избытка 
воздуха α = 1), кДж/м3, при температуре tc после камеры сгорания (точка с): 
Теоретический объем воздуха, необходимый для полного сжигания 1 м3 
газа (для α = 1), м3/м3 (м3 воздуха на 1 м3 сжигаемого газа): 
- 0 10,0V   
Объем трехатомных газов в чистых продуктах сгорания, м3/м3: 
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- 
2
1,08ROV   
Теоретический объем водяных паров в чистых продуктах сгорания, м3/м3: 
- 
2
2,21H OV   
Теоретический объем азота, м3/м3: 
- 
2
7,93NV   
Теплоемкости компонентов после камеры сгоранияпри температуре tc, 
кДж/(м3·град), : 
 
2
(1,699 0,0004798 )cROc t   , (1.11) 
 
2
(1,699 0,0004798 1315) 2,3299ROc     . 
 
2
(1,4733 0,0002498 )cH oc t   , (1.12) 
 
2
(1,4733 0,0002498 1315) 1,8018H oc     . 
 
2
(1,2799 0,0001107 )cROc t   , (1.13) 
 
2
(1,2799 0,0001107 1315) 1,4255Nc     . 
 
0
(1,2866 0,0001201 )cVc t   , (1.14) 
 
0
(1,2866 0,0001201 1315) 1,4445Vc     . 
 
Аналогично определяются теплоемкости компонентов при температуре 
25oC, (cRO2(25),cH2O2(25),cN2(25),cVo(25)). 
 
711,1)250004798,0699,1())25(0004798,0699,1(
2
 tc
RO
 
 
4795,1)250002498,04733,1())25(0002498,04733,1(
2
 tc
oH
 
 
2827,1)250001107,02799,1())25(0001107,02799,1(
2
 tc
N
 
 
2896,1)250001201,02866,1())25(0001201,02866,1(
0
 tc
V  
 
Суммарный объем чистых продуктов сгоранияи и водяных паров после 
камеры сгорания при α = 1: 
- 11,22ГV   
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Объемные доли компонентов в чистых продуктах сгорания: 
 
2
2 '
RO
RO
г
V
r
V
 , (1.15) 
 
2
1,08
0,0963
11,22RO
r   . 
 
2
2
0 '
'
H o
H
г
V
r
V
 , (1.16) 
 
20
2,21
0,197
11,22H
r   . 
 
2
2 '
N
N
г
V
r
V
 , (1.17) 
 
2
7,93
0,7068
11,22N
r  
 
 
Энтальпия чистых продуктов сгорания при температуреtcпосле камеры 
сгорания определяется, как энтальпия смеси компонентов, кДж/м3: 
 
 ' ' ' '2 22 2 2 2 ,с1 RO RO H O H O N N ch r c r c r c t        (1.18) 
 
1' (0,0963 2,3299 0,197 1,8018 0,7068 1,4255) 1315 2086,4505ch         . 
 
 ' ' '(25) (25) (25)2 22 2 2 2 25Г1 RO RO H O H O N Nh r c r c r c       , (1.19) 
 
1 (0,0941 1,711 0,2013 1,4795 0,7046 1,2827) 25 34,0669Гh         . 
 
' ( ) (25 ),ос1 с1 с Г1h h t h   (1.20) 
 
1 2086,4505 34,0669 2052,3836ch    . 
 
Объемная энтальпия воздуха при температуре tcпосле камеры сгорания, 
кДж/м3: 
 
12 
 
( ) (25 ) ( ) (25 ) 25 ,В В В В В' о о ос c c р c c рh h t h c t t c       (1.21) 
 
(1,2866 0,0001201 1315) 1315 (1,2866 0,0001201 25) 25 1867,3189.ВСh         
 
Коэффициент избытка воздуха в камере сгорания: 
 
. 0 0
0
(1 )
( )
В
В
Т
р
н к с с п с1
с b
Q V h h V h
V h h


      

 
, (1.22) 
37430 0,995 10,0 1867,3189 (1 10,0) 20886,4505
2,5139
10,0 (2086,4505 541,0834)

     
 
 
. 
 
Здесь энтальпию топлива, поступающего в камеру сгорания, можно 
принять hТп = 0. 
Суммарный объем водяных паров после камеры сгорания при α>1: 
 
'
2 2
0,0161 ( 1) ,Н О H O 0V V V      (1.23) 
 
2
2,21 0,0161 (2,5139 1) 10,0 2,4537.H oV        
 
Суммарный объем газов после камеры сгорания при α > 1 (смесь 
избыточного воздуха, чистых продуктов сгорания и водяных паров): 
 
2 22
( 1)Г RO Н О N 0V V V V V      , (1.24) 
 
1,08 2,21 7,93 (2,5139 1) 10,0 26,6024ГV        . 
 
Объемные доли компонентов в суммарном объеме газов: 
 
2
2
1,08
0,0406
26,6024
RO
RO
Г
V
r
V
   , 
 
2
20
2,4701
0,0922,
26,6024
H o
H
Г
V
r
V
    
 
2
2
7,93
0,2981,
26,6024
N
N
Г
V
r
V
    
 
0
0( 1)
V
Г
V
r
V
  
 , (1.25) 
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0
(2,5139 1) 10,0
0,5691.
26,6024V
r
 
 
 
 
Энтальпия газов при температуреtcпосле камеры сгорания определяется, 
как энтальпия смеси компонентов, кДж/м3: 
 
 ' 0 02 2 2 2 2 2с RO RO H O H O N N V V ch r c r c r c r c t         , (1.26) 
 
' (0,0406 2,3299 0,0922 1,8018 0,2981 1,4255
0,5691 1,4445) 1315 1982,677.
ch       
   
 
 
Аналогично определяется энтальпия газов hГ(25о) при температуре 25 oC. 
В итоге искомая объемная энтальпия газов после камеры сгорания, кДж/м3: 
 
(0,0391 1,711 0,0894 1,4795 0,287 1,2827 0,5846 1,2896) 25 33,0265Гh          
 
' ( ) (25 ),ос с с Гh h t h   (1.27) 
 
1982,6877 33,0265 1949,6337Ch    . 
 
Объемная теплоемкость газов перед турбиной, кДж/(м3∙град): 
 
' /Гр с сс h t , (1.28) 
 
' 1949,6337 1,4826
1315
Г
рc   . 
 
Молекулярная масса газов перед турбиной, кг/моль: 
 
2 2 02
28,15 44,01 18,02 28,97Г N RO Н О Vr r r r         , (1.29) 
 
28,15 0,2981 44,01 0,0406 18,02 0,0922 28,97 0,5691 28,3262Г          . 
 
Объем 1 моля для всех газов при нормальных условиях (давлении 1 бар, 
температуре 0 оС) равен 22,41 м3/моль. 
Плотность газов перед турбиной при нормальных условиях, кг/м3: 
 
/ 22,41Г Г  , (1.30) 
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28,3262
1,264.
22,41
Г    
 
Массовая теплоемкость газов перед турбиной, кДж/(кг∙град): 
 
' /Г Гр р Гс с  , (1.31) 
 
1,4826
1,173
1,264
Г
рc   . 
 
Газовая постоянная, кДж/(кг·град): 
 
8,314 /Г ГR  , (1.32) 
 
8,314
0,2935
28,3262Г
R   . 
 
Показатель степени для газов перед турбиной: 
 
/ ГГ Г рm R с , (1.33) 
 
0,2935
0,2502
1,173
Гm   . 
 
1.2.4 Определение параметров процесса расширения газа в турбине 
 
Для определения температуры газов за турбиной (точка dв реальном 
процессе) в первом приближении используется найденное в п. 2.33 значение 
показателя степени для газов mГ: 
 
 1 (1 ) ,Гmd c ТT T       (1.34) 
 
0,25021588,15 (1 (1 19,2 ) 0,9) 841,1732
d
T        
 
273,d dT    (1.35) 
 
841,1732 273,15 568,0232
d
    . 
 
где δ= ε·λ – действительное отношение давлений в турбине; λ=0,95 - коэффициент 
потерь давления во входном и выходном патрубках. 
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Объемные теплоемкости компонентов газа за турбиной при температуре 
d ,кДж/(м
3∙град): 
 
2
(1,699 0,0004798 ) (1,699 0,0004798 568,0232) 1,9715RO dc        , 
 
2
(1,4733 0,0002498 ) (1,4733 0,0002498 568,0232) 1,6152H o dc        , 
 
2
(1,2799 0,0001107 ) (1,2799 0,0001107 568,0232) 1,3428N dc        , 
 
0
(1,2866 0,0001201 ) (1,2866 0,0001201 568,0232) 1,3548V dc        . 
Энтальпия газов при температуре θd определяется, как энтальпия смеси 
компонентов, кДж/м3: 
 
2 2 2 2 2 0 02
' ( ) ,H o H o Ro N N V vROd dh r c r c r c r c           (1.36) 
 
' (0,0922 1,6152 0,0406 1,9715 0,2981 1,3428 0,5691 1,3548) 568,0232
795,3939.
dh          

 
Аналогично определяются теплоемкости компонентов и энтальпия газов 
hГ(25о)при температуре 25 оС, кДж/(м3∙град). 
 
(0,0922 1,4795 0,0406 1,711 0,2981 1,2827 0,5691 1,2896) 25 33,0541Гh          
 
В итоге, объемная энтальпия газов за турбиной, кДж/м3: 
 
(25 ),оd d Гh h h   (1.37) 
 
795,3939 33,0541 762,3399
d
h    . 
 
Массовая энтальпия газов за турбиной, кДж/кг: 
 
/ ,
Гd dI h   (1.38) 
 
762,3399
603,1187
1,264d
I   . 
 
Объемная теплоемкость газов за турбиной (перед котлом-утилизатором), 
кДж/(м3∙град): 
 
' / ,Гр d dс h   (1.39) 
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' 762,3399 1,3421
568,0232
Г
рc   . 
 
Массовая теплоемкость газов за турбиной (перед котлом-утилизатором), 
кДж/(кг∙град): 
 
' /Г Г
Гр рс с  , (1.40) 
 
1,3421
1,0618
1,2648
Г
Рс   . 
Средняя объемная теплоемкость процесса расширения турбины, 
кДж/(м3∙град): 
 
' ,Г c dрср
c d
h h
с
t 



 (1.41) 
 
' 1949,6337 762,339 1,5895
1315 568,0232
Г
рсрс

 

.
 
 
Средняя массовая теплоемкость процесса расширения турбины, 
кДж/(кг∙град): 
 
' / ,Г Г
Грср рсрс с   (1.42) 
 
1,5895
1,2575
1,264
Г
рсрс   . 
 
Средний показатель степени процесса расширения турбины: 
 
/ ,ГГср Г рсрm R с  (1.43) 
 
0,2935
0,2334
1,2575Гср
m   . 
 
По среднему показателю степени mГср выполняется второе и третье 
приближение. Расчет повторяется от п. 1.34. Уточняются температура, 
теплоемкость и энтальпия газов за турбиной Td, θd, 
Г
рсрс  и Id. 
Второе приближение. 
Для определения температуры газов за турбиной (точка dв реальном 
процессе) в третьем приближении используется найденное в формуле (1.43) 
среднее значение показателя степени для газов mГср: 
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0,23341588,15 (1 (1 20 ) 0,9) 875,949
d
T       , 
 
875,949 273,15 602,799
d
    . 
 
Объемные теплоемкости компонентов газа за турбиной при температуре 
d ,кДж/(м
3∙град): 
 
2
(1,699 0,0004798 ) (1,699 0,0004798 602,799) 1,9882RO dc        , 
2
(1,4733 0,0002498 ) (1,4733 0,0002498 602,799) 1,6239,H o dc         
 
2
(1,2799 0,0001107 ) (1,2799 0,0001107 602,799) 1,3466,N dc         
 
0
(1,2866 0,0001201 ) (1,2866 0,0001201 602,799) 1,359.V dc         
 
Энтальпия газов при температуре θd определяется, как энтальпия смеси 
компонентов, кДж/м3: 
 
' (0,0922 1,6239 0,0406 1,9882 0,2981 1,3466 0,5691 1,359) 602,799
847,1058.
d
h          

 
В итоге, объемная энтальпия газов за турбиной, кДж/м3: 
 
847,1058 33,0265 814,0517
d
h    . 
 
Массовая энтальпия газов за турбиной, кДж/кг: 
 
814,0517
644,0301
1,264d
I   . 
 
Объемная теплоемкость газов за турбиной (перед котлом-утилизатором), 
кДж/(м3∙град): 
 
' 814,0517 1,3505
602,799
Г
рc   . 
 
Массовая теплоемкость газов за турбиной (перед котлом-утилизатором), 
кДж/(кг∙град): 
 
1,3505
1,0684
1,264
Г
Рс    
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Средняя объемная теплоемкость процесса расширения турбины, 
кДж/(м3∙град): 
 
' 1949,6337 814,0517 1,5945
1315 602,799
Г
рсрс

 

.
 
 
Средняя массовая теплоемкость процесса расширения турбины, 
кДж/(кг∙град): 
 
1,5945
1,2615
1,264
Г
рсрс   . 
 
Средний показатель степени процесса расширения турбины: 
 
0,2935
0,2327
1,2615Гср
m    
 
Третье приближение: 
 
0,23271588,15 (1 (1 20 ) 0,9) 877,5027
d
T       , 
 
877,5027 273,15 604,3527
d
     
 
Объемные теплоемкости компонентов газа за турбиной при температуре 
d ,кДж/(м
3∙град): 
 
2
(1,699 0,0004798 ) (1,699 0,0004798 604,3527) 1,989RO dc        , 
 
2
(1,4733 0,0002498 ) (1,4733 0,0002498 604,3527) 1,6243,H o dc         
 
2
(1,2799 0,0001107 ) (1,2799 0,0001107 604,3527) 1,3468,N dc         
 
0
(1,2866 0,0001201 ) (1,2866 0,0001201 604,3527) 1,3592.V dc         
 
Энтальпия газов при температуре θd определяется, как энтальпия смеси 
компонентов, кДж/м3: 
 
' (0,0922 1,6243 0,0406 1,989 0,2981 1,3468 0,5691 1,3592) 604,3527
849,4241.
d
h          

 
В итоге, объемная энтальпия газов за турбиной, кДж/м3: 
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849,4241 33,0265 816,3701
d
h    . 
 
Массовая энтальпия газов за турбиной, кДж/кг: 
 
816,3701
654,8643
1,264d
I   . 
 
Объемная теплоемкость газов за турбиной (перед котлом-утилизатором), 
кДж/(м3∙град): 
 
' 816,3701 1,3508
604,3527
Г
рc   . 
 
Массовая теплоемкость газов за турбиной (перед котлом-утилизатором), 
кДж/(кг∙град): 
 
1,3508
1,0687
1,264
Г
Рс   . 
 
Средняя объемная теплоемкость процесса расширения турбины, 
кДж/(м3∙град): 
 
' 1949,6337 849,4241 1,5947
1315 604,3527
Г
рсрс

 

.
 
 
Средняя массовая теплоемкость процесса расширения турбины, 
кДж/(кг∙град): 
 
1,5947
1,2616
1,264
Г
рсрс   . 
 
Средний показатель степени процесса расширения турбины: 
 
0,2935
0,232644
1,2616Гср
m    
 
Работа расширения газа в турбине (полезно использованный 
теплоперепад), кДж/кг: 
 
( ) / ,iТ c d ГH h h    (1.44) 
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1949,6337 816,3701
896,5719
1,264iT
Н

  . 
 
Располагаемый теплоперепад турбины, кДж/кг: 
 
0
iT
T
T
H
H

 , (1.45) 
 
0
896,5719
996,191
0,9T
H   . 
 
Работа, затраченная на сжатие воздуха в компрессоре, кДж/м3: 
 
К b aH h h  , (1.46) 
 
541,0834 ( 12,914) 553,9974KH     . 
 
Коэффициент, учитывающий утечки воздуха: 
 
0
0
(1 )
,
1
уV
b
V
 

 

 
 (1.47) 
 
2,5139 10,0 (1 0,004)
0,9656
1 2,5139 10,0
b
  
 
 
. 
 
где α – коэффициент избытка воздуха; 
 αу – коэффициент утечек. 
Полезная работа ГТУ на валу агрегата, кДж/м3: 
 
,iТ М Г КеH H b H       (1.48) 
 
896,5719 0,99 1,264 0,9656 553,9974 593,7965еH       . 
 
Объемный расход газов на турбину, м3/с: 
 
'
./ ( ),Т Э Э ГeG N H    (1.49) 
 
' 280000 523,9356
593,7965 0,9985T
G  

. 
 
Массовый расход газов на турбину, кг/с: 
21 
 
' ,Т Т ГG G    (1.50) 
 
523,9356 1,264 662,2527TG     
 
Объемный расход воздуха, подаваемого компрессором, с учетом утечек, 
м3/с: 
' ,К ТG b G   (1.51) 
 
0,9656 523,9356 505,9067KG    . 
 
Расход топлива на ГТУ без охлаждения, м3/с: 
 
'
,
(1 )
Т
0
G
B
V

 
 (1.52) 
 
523,9356
20,0445
1 2,5139 10,0
B  
 
. 
 
Мощность, развиваемая газовой турбиной, кВт: 
 
,iТ Т iТN =G H  (1.53) 
 
662,2527 896,5719 593757,161iTN    . 
 
Мощность, потребляемая компрессором, кВт: 
 
,К К КN =G H  (1.54) 
 
505,9067 553,9974 280271,02KN    . 
 
Коэффициент полезной работы ГТУ: 
 
,iТ К
iТ
N - N
=
N
  (1.54) 
 
593757,161 280271,02
0,528
593757,161


  .
 
 
Коэффициент полезного действия ГТУ (электрический КПД ГТУ) без 
охлаждения: 
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. .( ) ,iТ К Э ГЭ р
н
N - N
B Q





 (1.55) 
 
(593757,161 280271,02) 0,985
0,3761
20,0445 37430Э

 
 

. 
 
1.2.5 Учет охлаждения турбины ГТУ 
 
Относительный расход воздуха, отбираемый от компрессора на 
охлаждение турбины, м3/м3: 
 
3/ 0,02 0,32 10 ( ),в охл Т c wg G G t t
       (1.56) 
 
30,02 0,32 10 (1315 850) 0,1688вg
      . 
 
где tw– наибольшая допустимая температура металла лопаток, определяемая по 
условиям прочности, tw = 800-850 °С. 
Ориентировочная температура газов после первой ступени, К, (если 
принять число ступеней газовой турбины z=4 и считать теплоперепады всех 
ступеней одинаковыми): 
 
1
,1 iT2 c Г
рср
H
T T
z с
    (1.57) 
 
1
2
1 896,5719
1588,15 1410,4882
4 1,2616
Т     . 
 
Коэффициент снижения работы охлаждаемой турбины:  
 
,К В Т       (1.58) 
 
где γк- коэффициент снижения работы турбины за счет затрат на сжатие 
дополнительного воздуха, подаваемого на охлаждение; 
γТ- коэффициент снижения работы турбины вследствие снижения 
эффективности охлаждаемых ступеней по сравнению с неохлаждаемыми; 
γВ- коэффициент увеличения работы турбины за счет дополнительной 
работы охлаждающего воздуха, сбрасываемого в проточную часть. 
 
1 1 0,6
1 ,
4
b
1
2
Tz
z T
 
 
 
         
 (1.58) 
23 
 
1 4 1 708,7211 0,6
1 0,528 0,4644
0,528 4 1410,4882 4 0,528

 
 
 

      

. 
 
Располагаемая работа ГТУ без охлаждения, кДж/м3: 
 
,ГТУ iT Г KH H b H     (1.59) 
 
896,5719 1,264 0,9656 553,9974 5551,4277ГТУН      . 
 
Внутренняя работа ГТУ с охлаждением, кДж/м3: 
 
(1 ),охлГТУ ГТУ вH H g     (1.60) 
 
598,3295 (1 0,4644 0,1688) 551,4277охлГТУH      . 
 
Механический КПД ГТУ: 
 
(1 )
1 ,М МГТУ




   (1.61) 
 
(1 0,99)
1 0,9924
0,528
М
ГТУ

   . 
 
Объемный расход газов на турбину с охлаждением, м3/с: 
 
' Э
Э.Г.
,охлТ охл М
ГТУ ГТУ
N
G
H  

 
 (1.62) 
 
' 280000 568,4991
551,4277 0,9924 0,985
охл
ТG  
 
. 
 
Массовый расход газов на турбину с охлаждением, кг/с: 
 
' ,охл охлТ Т ГG G    (1.63) 
 
568,4991 1,264 718,5808охлTG    , 
 
Расход топлива на ГТУ с охлаждением, м3/с: 
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'
,
1
охл
Т
охл
0
G
B
V

 
 (1.64) 
 
568,4991
21,7493
1 2,5139 10,0охл
В  
 
 
 
Расход воздуха в камеру сгорания с учетом расхода на охлаждение, м3/с: 
 
' ,
1
охл охл0
КС Т
0
V
G G
V



 
 
 (1.65) 
 
2,5139 10,0
568,4991 546,7498
1 2,5139 10,0
охл
КСG

  
 
. 
 
Необходимая производительность компрессора с учетом расхода воздуха 
на охлаждение, м3/с: 
 
' '( ) ,охл охлК в ТG b g G    (1.66) 
 
' (0,9656 0,1688) 568,4991 644,8994охлКG      
 
Объемный расход газов на выходе из турбины с учетом воздуха, 
сбрасываемого в проточную часть из системы охлаждения (расход газов в котел-
утилизатор),м3/с: 
 
' '
в(1 ) ,
охл
КУ ТG g G    (1.67) 
 
' (1 0,1688) 568,4991 664,4618КУG      
 
Массовый расход газов на выходе из турбины с учетом воздуха, 
сбрасываемого в проточную часть из системы охлаждения (расход  газов в котел-
утилизатор), кг/с: 
 
' ,Г КУ ГG G    (1.68) 
 
664,4618 1,264 839,8772ГG    . 
 
Электрический КПД ГТУ с охлаждением: 
 
в(1 ),
охл
Э Э g       (1.69) 
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0,3761 (1 0,4644 0,1688) 0,3466ОХЛЭ      . 
 
1.3 Расчет трехконтурной комбинированной энергоустановки 
1.3.1 Исходные данные  
 
1. Тепловая схема представлена на рисунке 3, включает в себя две 
одинаковые ГТУ, два одинаковых КУ с газовыми подогревателями конденсата 
(ГПК), деаэратор и паровую турбину. Деаэратор питается паром из коллектора, 
к которому присоединены трубопроводы контуров низкого давления обоих КУ. 
Каждая из двух параллельно работающих ГТУ сбрасывает выхлопные газы в 
собственный КУ. Потоки перегретого пара, выходящие из контуров высокого 
давления двух КУ, смешиваются в общем коллекторе и подаются к паровой 
турбине. Поток пара вышедший из цилиндра высокого давления направляется по 
коллектору холодного промперегрева к обоим КУ, где перед входом в КУ 
смешивается с паром контура среднего давления , а затем перегревается в КУ и 
возращается в паровую турбину в цилиндр среднего и низкого давления в ЧСД. 
Потоки пара вышедшие из контуров низкого давления подаются в камеру 
смешения, расположенную перед ЧНД. 
2. Каждая ГТУ имеет следующие характеристики: 
- расход уходящих газов Gг = 840 кг/с; 
- температура газов на входе ύd =604 ºС; 
3. Уходящие газы ГТУ представляют собой смесь атмосферного воздуха и 
чистых продуктов сгорания. 
4. Температура наружного воздуха tн.в. =15 ºС, давление рн.в. =105 Па. 
5. Давление в конденсаторе рк =4 кПа; допустимая влажность yк =10%. 
6. Давление в контурах КУ: р0вд = 15 МПа; р0сд =3,55 МПа; р0нд =0,44 МПа; 
Давление на входе и на выходе из контура промперегерва соответственно: 
рвхпх = 3,42 МПа; рвыхпп =3,12 МПа. 
7. Температура в контурах КУ: t0вд = 540 ºС;  р0сд =345 ºС;  р0нд =263 ºС; 
Температура на входе и на выходе из контура промперегерва 
соответственно: tвхпх =  345 ºС; tвыхпп =535 ºС. 
8. Давление в деаэраторе рД =0,2 МПа. 
Необходимыми температурными напорами будем задаваться в процессе 
расчета. В расчетах будем пренебрегать падением давления воды вследствие 
гидравлических сопротивлений по  трактамкотла-утилизатора (КУ), а также 
увеличением энтальпии и температуры воды за счет сжатия в насосах. 
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Рисунок  3 - Схема трехконтурной ПГУ с промперегревом с двумя КУ 
 
По приведенной схеме можно составить уравнения теплового и 
материального баланса для различных элементов КУ. Уравнение теплового 
баланса для пароперегревателя высокого давления одного КУ: 
 
0( ) ( ),
пп вд вд вд
г d г П sG I I G h h      (1.70) 
 
где Gг = 840 кг/с – расход газов на котел;  
Id =645,86 кДж/кг – энтальпия газов на входе в котел;  
h0вд =3423,17 кДж/кг – энтальпия перегретого пара на выходе из 
пароперегревателя высокого давления котла при  р0вд и t0вд;  
hsвд = 2610.865 кДж/кг – энтальпия насыщенного пара на входе в 
пароперегреватель высокого давления (при давлении р0вд);  
пп
гI - энтальпия газов перед промперегревом. 
Выбрав температурный напор δtпп = 20 ºС, найдем температуру газов перед 
промперегревом: 
 
пп пп
г вых ппt t   , (1.71) 
 
535 20 555ппг С     . 
 
а по ней найдем энтальпию газов перед промперегревом, кДж/кг: 
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пп
гI = 587,637. 
 
       Из уравнения (1.70) определим расход пара высокого давления, 
генерируемый одним КУ: 
 
0( ) / ( )
вд пп вд вд
П г d г sG G I I h h     
 
840 (645,86 587,637) / (3423,17 2610,865) 60,208кг/свдПG      . 
 
Для пароперегревателя среднего давления будет справедливым следующее 
соотношение: 
 
0( ) ( ),
сд вд сд сд сд
г пп вэк П sG I I G h h       (1.73 ) 
 
где сдппI – энтальпия газов на входе в пароперегреватель среднего давления, 
кДж/кг;  
вд
вэкI  – энтальпия газов на входе в 4 ступень водянного экономайзера 
высокого давления, кДж/кг;  
0
сдh  =3091,465 кДж/кг – энтальпия перегретого пара на выходе из 
пароперегревателя среднего давления котла при  р0cд и t0cд ;  
hsсд = 2802,613 кДж/кг – энтальпия насыщенного пара на входе в 
пароперегреватель среднего давления (при давлении р0сд);  
Выбрав температурный напор 
сд
ппt  = 15 ºС, найдем температуру газов 
перед пароперегревателем среднего давления: 
 
сд сд сд
пп о ппt t   , (1.74) 
 
345 15 360ппг С     . 
 
а по ней найдем энтальпию газов перед пароперегревателем среднего 
давления, кДж/кг: 
 
сд
ппI = 364,005. 
 
Выбрав температурный напор δtэк = 12 ºС, найдем температуру газов перед 
4 ступенью экономайзера высокого давления: 
 
,вдэк в экt t    (1.75) 
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342,178 12 354,178вдэк С     . 
 
а по ней найдем энтальпию газов перед 4 ступенью экономайзера высокого 
давления, кДж/кг: 
 
Iэквд = 357,461. 
 
       Из уравнения (1.73) определим расход пара среднего давления, 
генерируемый одним КУ, кг/с : 
 
0( ) / ( )
сд сд вд сд сд
П г пп вэк sG G I I h h    , (1.76) 
 
840 (364,005 357,461) / (3091,465 2802,613) 19,03сдПG      . 
 
Для 4 ступени экономайзера высокого давления будет справедливым 
следующее соотношение: 
 
( ) ( ),вд сд вд вд вдг вэк исп П sпв экG I I G h h      (1.77) 
 
где 
сд
испI  – энтальпия газов на входе в испаритель среднего давления, кДж/кг;  
вд
экh  – энтальпия питательной воды на входе в 4 ступень экономайзера 
высокого давления, кДж/кг; 
вд
sпвh  – энтальпия насыщения питательной воды по давлению в барабане р0
вд, 
кДж/кг. 
Для испарителя среднего давления будет справедливым следующее 
соотношение: 
 
( ) ( ),сд нд сдг исп пп П сдG I I G r     (1.78) 
 
где 
нд
ппI – энтальпия газов на входе в пароперегреватель низкого давления, 
кДж/кг;  
сдr  – скрытая теплота парообразования контура среднего давления по р0
сд , 
кДж/кг ;  
Выбрав температурный напор 
нд
ппt  = 20 ºС, найдем температуру газов 
перед пароперегревателем низкого давления: 
 
нд нд нд
пп о ппt t   , (1.79) 
 
263 20 283ппг С     . 
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а по ней найдем энтальпию газов перед пароперегревателем низкого 
давления, кДж/кг: 
 
нд
ппI = 278,08. 
 
Из уравнения (1.78) определим энтальпию газов на входе в испаритель 
среднего давления, кДж/кг: 
 
( ) /сд нд сдисп пп П сд гI I G r G   , (1.80) 
 
278,08 19,03 1748,92 / 840 317,702сдиспI     . 
 
Из уравнения (1.81) определим энтальпию  питательной воды на входе в 4 
ступень экономайзера высокого давления, кДж/кг: 
 
( ) /вд вд вд сд вдэк sпв г вэк исп Пh h G I I G    , (1.81) 
 
1610,152 840 (357,461 317,702) / 60,208 1055,442вдэкh      . 
 
а по ней найдем температуру энтальпию  питательной воды на входе в 4 
ступень экономайзера высокого давления при давлении р0вд , ºС: 
 
вд
экt = 243. 
 
Для пароперегревателя низкого давления будет справедливым следующее 
соотношение: 
 
3 0( ) ( ),
нд вд нд нд нд
г пп вэк П sG I I G h h      (1.82) 
 
где 
нд
ппI – энтальпия газов на входе в пароперегреватель низкого давления, 
кДж/кг;  
3
вд
вэкI  – энтальпия газов на входе в 3 ступень экономайзера высокого давления, 
кДж/кг;  
0
ндh  =2989,95 кДж/кг – энтальпия перегретого пара на выходе из 
пароперегревателя низкого давления котла при  р0нд и t0нд ;  
нд
sh  = 2742,343 кДж/кг – энтальпия насыщенного пара на входе в 
пароперегреватель низкого давления (при давлении р0нд);  
Так как температура питательной воды на входе в 4 ступень экономайзера 
высокого давления равна температуре питательной воды на выходе из 3 ступени, 
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то задавшись температурным напором 3
вд
вэкt  = 20 ºС, найдем температуру газов 
перед 3 ступенью экономайзера высокго давления: 
 
3 3
вд вд вд
вэк вэк вэкt t   , (1.83) 
 
3 243 20 263
вд
вэк С     . 
 
а по ней найдем энтальпию газов перед перед 3 ступенью экономайзера 
высокго давления, кДж/кг: 
 
3
вд
вэкI = 255,983. 
 
       Из уравнения (1.84) определим расход пара низкого давления, 
генерируемый одним КУ, кг/с : 
 
3 0( ) / ( )
нд нд вд нд нд
П г пп вэк sG G I I h h    , (1.84) 
 
840 (278,08 255,983) / (2989,95 2742,343) 74,966ндПG      . 
 
Будем считать, что нагрев конденсата в ГПК осуществляется примерно на 
10 – 15 ºС меньше температуры насыщения в деаэраторе tд = 120,2 ºС. Примем 
температуру воды за ГПК tГПК = 105 ºС, ей соответствует энтальпия hГПК = 419 
кДж/кг. 
Из уравнения теплового баланса для деаэратора: 
 
0[2 ( ) ]
2( ) ,
вд нд сд д д нд
П П П ГПК
нд вд сд
П П П д
G G G G h G h
G G G h
      
  
 (1.85) 
 
Найдем расход пара на деаэратор: 
 
02 ( ) ( ) / ( )
д вд нд сд нд
П П П д ГПК ГПКG G G G h h h h       , (1.86) 
 
2 (60,208 19,03 74,966) (504,684 419) / (2989,95 419)
10,279кг/с.
дG        

 
 
Уравнение теплового баланса для точки смешения потоков конденсата из 
конденсатора и линии рециркуляции: 
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[2 ( ) ]
[2 ( ) ] ,
вд нд сд д р
П П П к ГПК
вд нд сд д р
П П П пв
G G G G h G h
G G G G G h
      
     
 (1.87) 
 
где hк = 121,404 кДж/кг – энтальпия конденсата в состоянии насыщения при  pк 
=4 кПа; 
hпв = 251,071 кДж/кг – энтальпия питательной воды на входе в ГПК при 
температуре 60 ºС. 
 
[2 ( ) ] ( ) / ( )р вд нд сд дП П П пв к ГПК пвG G G G G h h h h        , (1.88) 
 
[2 (60,208 74,966 19,03 10,279] (251,071 121,404)
230,202кг/с.
(419 251,071)
рG
     
 
  
 
Из уравнения теплового баланса для ГПК: 
 
( ) ( / 2
/ 2) ( ).
вд нд cд д
г ГПК ух П П П
р
ГПК пв
G I I G G G G
G h h
      
  
 (1.89) 
 
найдем энтальпию уходящих газов КУ: 
 
( / 2 / 2)
( ) / .
вд нд cд д р
ух ГПК П П П
ГПК пв г
I I G G G G G
h h G
      
 
 (1.90) 
 
где ГПКI – энтальпия газов на входе в газовый подогреватель конденсатный, 
кДж/кг;  
Выбрав температурный напор гпкt  = 35 ºС, найдем температуру газов 
перед ГПК: 
 
гпк гпк гпкt t   , (1.91) 
 
105 35 140гпк С     . 
 
а по ней найдем энтальпию газов перед ГПК, кДж/кг: 
 
гпкI = 122,081. 
 
122,081 (60,208 74,966 19,03 10,279 / 2 230,202 / 2)
(419 251,071) / 257,013 69,27кДж/кг.
ухI       
  
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Температура уходящих газов : 
 
ύух = 90,599 ºС. 
 
КПД КУ определим: 
 
( ) / ( )ку d ух d аI I I I    , (1.92) 
 
(645,86 69,27) / (645,86 12,874) 0,879.ку      
 
Тепло, отданное газами ГТУ в КУ: 
 
( )газ г d ухQ G I I  , (1.93) 
 
( ) 2 257,013 (645,86 69,27) 484335,277кВт.газ г d ухQ G I I        
 
Тепло, подводимое к воде(пару)в отдельных элементах одного КУ: 
для ГПК: 
 
( / 2 / 2) ( )вд нд сд д рГПК П П П ГПК пвQ G G G G G h h       , (1.94) 
 
(60,208 74,966 10,279 10,279 / 2 230,202 / 2) (419 251,071)
44361,033кВт.
ГПКQ        

 
для испарителя низкого давления: 
 
,нд нд ндисп ПQ G r   (1.95) 
 
где rнд =2122,716 кДж/кг – теплота испарения, определяемая по давлению p0нд ; для  
 
74,966 2122,716 159131,131 кВт.ндиспQ     
 
для пароперегревателя низкого давления: 
 
0( '' ),
нд нд нд нд
пп П sQ G h h    (1.96) 
 
74,966 (2989,95 2742,343) 18562,06 кВт.ндппQ      
 
для экономайзера высокого давления: 
 
( ),вд вд вдэк П эк дQ G h h    (1.97) 
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60,208 (1610,152 504,684) 66557,886 кВт.вдэкQ      
 
для испарителя высокого давления: 
 
,вд вд вдисп ПQ G r   (1.98) 
 
где вдr =1000,713 кДж/кг – теплота испарения, определяемая по давлению р0вд; 
 
60,208 1000,713 60250,809 кВт.вдиспQ     
 
для пароперегревателя высокого давления: 
 
0( '' ),
вд вд вд вд
пп П sQ G h h    (1.99) 
 
60,208 (3423,17 2610,865) 48907,163 кВт.вдппQ      
 
для экономайзера среднего давления: 
 
( ),сд сд сдэк П эк дQ G h h    (1.100) 
 
19,03 (1053,693 504,684) 10447,746 кВт.сдвэкQ      
 
для испарителя среднего давления: 
 
( ),сд сдисп П сдQ G r   (1.101) 
 
19,03 (1053,693 1748,92) 33282,28 кВт.сдиспQ      
 
для пароперегревателя среднего давления: 
 
0( '' ),
сд сд сд сд
пп П sQ G h h    (1.102) 
 
19,03 (3091,465 2802,613) 5496,908 кВт.сдппQ      
 
для промежуточного пароперегревателя: 
 
( ) ( ),сд вд вх выхпп П П пп ппQ G G h h   
 (1.103)
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где вхппh =3534,55 кДж/кг – энтальпия пара на входе в промперегрев по рпп
вх и tппвх ; 
вых
ппh =3094,514 кДж/кг – энтальпия пара на выходе из промперегрева по рпп
вых 
и tппвых; 
 
(19,03 60,208) (3534,55 3094,514) 34867,604 кВт.сдппQ       
 
Количество теплоты полученное паром, кВт: 
 
,
нд нд вд вд вд сд сд
пар гпк исп пп вэк исп пп вэк исп
сд
пп пп
Q Q Q Q Q Q Q Q Q
Q Q
        
 
 (1.104) 
 
44361,033 159131,131 18562,06 66557,886 60250,809
48907,163 10447,746 33282,28 5469,908 34867,604 481864,619.
парQ      
     
 
 
Поверка: 
 
100%
газа пар
газа
Q Q
Q

 , (1.105) 
 
484335,277 481864,619
100% 0,51
484335,277

   
 
Разница полученных величин не превышает 2 %, что свидетельствует о 
правильности расчетов. В дальнейшем будем считать, что тепловая мощность 
одного КУ равна среднему значению Qку = Qгаза =484335,227 кВт. 
 
           Соответствующие относительные величины: 
/ 44361,033 / 481864,619 0,092;
0,33; 0,022;
0,039; 0,069;
0,138; 0,011;
0,101; 0,072;
0,125.
ГПК куГПК
нд сд
исп эк
нд сд
пп исп
вд сд
эк пп
вд
пп пп
вд
исп
Q Q Q
Q Q
Q Q
Q Q
Q Q
Q

 
 
 
 

  
 
 
 
 

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Тепловая диаграмма КУ показана на рисунке 4. 
 
 
Рисунок  4 - Тепловая диаграмма 
 
1.3.2 Конструкторский расчет трехконтурного котла-утилизатора 
 
Крупнейшим производителем КУ и оребренных  труб для их поверхностей 
нагрева является АО «Подольский машиностроительный завод». Завод 
изготавливает типовые секциидля горизонтальных КУ. Поверхности нагрева 
имеют шахматное расположение труб единого сортамента (сталь 20, кроме 
пароперегревателя ВД, для которого использована сталь 12Х1МФ). Параметры 
оребренных труб типовой секции завода:  
- шаг ребра 5ребb  мм; 
- высота ребра 9ребh  мм; 
- толщина ребра 1реб  мм; 
- ширина секции 2,5секцb   м; 
- количество секций 4секцm  . 
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Конструктивное исполнение типовой секции показано на рисунке 5. 
 
 
Рисунок  5 - Конструктивные параметры типовой секции поверхностей 
нагрева КУ 
 
Задавшись в первом приближении скоростью газов на входе  в газоход КУ 
(перед пароперегревателем) в диапазоне ω0 =7-9 м/c, можно оценить площадь 
поперечного сечения газохода, м2: 
 
( 273)
273
г г d
0
G V
f


  


. (1.106) 
 
где Vг=1/ρг, м3/кг;  
ρг- плотность газов при нормальных условиях ,кг/м3, определена в тепловом 
расчете ГТУ;  
Gг - массовый расход газов, кг/с, определен в тепловом расчете ГТУ; 
θd–температура газов перед КУ, оС. 
 
840 0,791 (604 273)
273,188
9 273
f
  
 

 
 Поскольку площадь газохода f-это произведение высоты труб на ширину 
КУ, т. е. f = lтр·bкотла, задаваясь числом секций в ряду mсек=3-4 и шириной 
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каждой секции bсек=1,5-2,5 м, можно определить ширину котла, а затем его 
высоту: 
 
котла сек секb b m  , (1.107) 
 
2,5 4 10котла сек секb b m     ,  
 
Длина труб, м:  
 
тр
котла
f
l
b
 , (1.108) 
 
237,188
23,719
10
трl   .  
 
Площадь проходного сечения котла для газов в зоне ПП определяется, как 
разность площади поперечного сечения газохода и суммарной площади в свету 
труб первого ряда ПП. Типовые секции выпоненые из труб внутренним 
диаметром 32 4d мм  для контура высокого и среднего давлений и 
50 4d мм   для контура промперегрева и низкого давления с поперечным 
шагом труб (поперек котла) 1 92s  мм и 1 131s  мм соответсвено.  
Тогда площадь проходного сечения для секций с внутренним диаметром 
труб 32 4d мм  : 
 
1– · · ·  2· ·( )пр тр сек нар тр реб ребF f m m d l h    (1.109) 
 
2 23,719
237,188 27 4 0,04 23,719 0,009 0,001 116,279
0,003
ПРF
 
         
 
. 
 
Скорость газов в межтрубном пространстве ПП, м/с: 
 
( 273)
273
г г ППср
г
пр
G V
F


  


, (1.110) 
 
 840 0,791 604 273
18,358
116,279 273
г
  
 

 
 
Скорость пара в трубках ПП: 
- высокого давления: 
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2
4
.
2
вд
П пара
п
вн тр секц
G
d m m


 
 
   
 (1.111) 
 
где vпара– удельный объем пара в ПП, определяется по давлению Р0 и средней 
температуре в пароперегревателе tППср=(t0+ts)/2;  
mтр – число труб в одной секции; 
mсек – число секций в одном ряду.  
 
2
4 60,28 0,018016
6,244
2 0,032 27 4
п

 
 

   
 
 
среднего давления: 
 
2
4 19,03 0,0975012
10,681
2 0,032 27 4
п

 
 

   
 
 
Тогда площадь проходного сечения для секций с внутренним диаметром 
труб 50 4d мм  : 
 
2 23,719
237,188 19 4 0,058 23,719 0,009 0,001 119,656
0,003
ПРF
 
         
 
. 
 
Скорость газов в межтрубном пространстве ПП, м/с: 
 
 840 0,791 604 273
17,84
119,656 273
г
  
 

 
 
Скорость пара в трубках ПП: 
низкого давления: 
 
2
4 74,966 0,05413
13,597
2 0,050 19 4
п

 
 

   
 
 
среднего давления: 
. 
2
4 (60,208 19,03) 0,03884
10,312
2 0,050 19 4
п

 
  

   
 
 
Определение поверхности теплообмена одной секции с внутренним 
диаметром труб 32 4d мм  :  
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Площадь поверхности гладкой трубы, м2: 
 
. .гл тр н трF d l   , (1.112) 
 
где 2н внd d     - наружный диаметр трубы, м. 
 
. . 0,04 23,719 2,981гл трF     .       
 
Площадь боковых поверхностей ребра, м2: 
 
 
2 22 2
4
реб н реб нF d h d
       
  
, (1.113) 
 
 
2
3 22 0,04 2 9 10 0,04 0,003
4
ребF
           
 
 
Площадь внутренней торцевой поверхности ребра, м2: 
 
.вн реб н ребF d    , (1.114) 
 
.
430,04 1 1,2570 10вн ребF 
      
 
Площадь наружной торцевой поверхности ребра, м2: 
 
 . 2н реб н реб ребF d h      , (1.115) 
 
 3 3 4. 0,04 2 9 10 10 1,822 10н ребF             
 
Площадь поверхности теплообмена одной оребренной трубы, м2: 
 
 . . . тртр гл тр реб н реб вн реб
реб
l
F F F F F
b
     , (1.116) 
 
3
23,719
2,981 (0,000182+0,003-0,0
5
001257) 29,806
10
трF 
     
 
Площадь поверхности теплообмена одной секции (двух рядов труб), м2: 
 
2сек тр трF F m   , (1.117) 
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29,806 27 2 1609,518секF     . 
 
Определение поверхности теплообмена одной секции с внутренним 
диаметром труб 50 4d мм  :  
Площадь поверхности гладкой трубы, м2: 
 
. . 0,058 23,719 4,322.гл трF            
 
Площадь боковых поверхностей ребра, м2: 
 
 
2
3 22 0,058 2 9 10 0,058 0,004
4
ребF
           
. 
 
Площадь внутренней торцевой поверхности ребра, м2: 
 
.
430,058 1 1,822 00 1вн ребF 
     . 
 
Площадь наружной торцевой поверхности ребра, м2: 
 
 3 3 4. 0,058 2 9 10 10 2,388 10н ребF            . 
 
Площадь поверхности теплообмена одной оребренной трубы, м2: 
 
3
23,719
4,322 (0,004+0,0002388-0,
5
000
1
1822) 40,804
0
трF  
   . 
 
Площадь поверхности теплообмена одной секции (двух рядов труб), м2: 
 
40,804 19 2 1550,562секF     . 
 
1.3.3 Определение поверхности теплообмена пароперегревателя 
высокого давления  
 
Среднелогарифмический температурный напор ПП, ˚С: 
 
ln
б м
ПП
б
м
t t
t
t
t
  
 
 
 
 
, (1.118) 
 
где ∆ мt  - меньшая разность температур между теплоносителями; 
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 ∆ бt  - большая разность температур.  
Для пароперегревателя, ,
0м dt t   1б st t   : 
 
 555 342,178 212,822пп sбt t       
 
0 604 540 64м dt t       
 
212,822 64
123,856
212,822
lnln
64
б м
ПП
б
м
t t
t
t
t
   
   
   
  
  
 
 
Коэффициент теплоотдачи конвекцией от газов к стенке трубы при 
поперечном обтекании и шахматном расположении труб, Вт/(м2·К): 
 
0,6
0,33Prг г н1 г z s
н г
d
C C
d
 


 
    
 
, (1.119) 
 
где ωг - скорость газов в ПП; 
г  - теплопроводность газов, Вт/(м·К); 
νг- кинематическая вязкость, м2/с; 
Prг - число Прандтля для газов.  
Значения параметровλг, νг, Prг принимаются при средней температуре 
газов в ПП θППср=(θd+θ1)/2 из таблици 5.1 учебно – методического пособия [5, 
стр.55]; 
Сs- поправка  на компоновку пучка труб, определяется в зависимости от 
относительных шагов (поперечного 11
н
s
d
   и продольного 22
н
s
d
  ) и 
параметраφб: 
 
1
2 2
1 2
1
0,25 1
б


 
 
 
     , (1.120) 
 
2 2
2,3 1
1,461.
0,25 2,3 1,5 1
б
 
  
      
 
Так как при 0,1 <φσ ≤1,7 поправку на компоновку пучка труб определяем 
по следующей зависимости:  
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0,10,34sC   , (1.121) 
 
0,10,34 1,461 0,353sC     
 
Определяем поправку на число рядов труб по ходу газов при 102z   и
1 3   
0,05
23,12 2,5zC z   , (1.122) 
 
0,05
23,12 2 2,5 0,73zC      
 
где  z2 – число рядов труб по ходу газов (в первом приближении задается  
z2= 2). 
Значения параметров  λг, νг, Prг принимаются при средней температуре 
газов в ПП: 
- 0,072г  ;  
- 0,622
гr
P  ; 
- 690,0535 10г
  . 
Тогда коэффициент теплоотдачи конвекцией от газов к стенке трубы при 
поперечном обтекании и шахматном расположении труб, Вт/(м2·К): 
 
0,6
0,33
1 6
0,072 18,358 0,04
0,62205 0,353 0,73 88,614
0,04 90,0535 10


 
      
 
 
 
Коэффициент теплоотдачи конвекцией от стенки к пару, Вт/(м2·К): 
 
0,8
0,4
2 0,023 Pr
п п вн
п
вн п
d
d
 


 
   
 
, (1.123) 
 
где ωп - скорость пара в трубах; 
п - теплопроводность пара в ПП, Вт/(м·К); 
п - кинематическая вязкость пара, м
2/с; 
пPr -число Прандтля для пара. 
 Значения параметров λп, νп, Prп принимаются при средней температуре 
пара в пароперегревателе tППср=(t0+tS)/2,  
где ts – температура насыщения в барабане. 
Значения параметров λп, νп, Prп принимаются при средней температуре 
пара в пароперегревателе: 
- 0,078п  ; 
43 
 
- 1,156rпP  ; 
- 74,84 10п
  . 
Тогда коэффициент теплоотдачи конвекцией от стенки к пару, Вт/(м2·К): 
 
0,8
0,4
2 7
0,078 6,244 0,032
0,023 1,156 1847,029
0,032 4,84 10


 
     
 
 
 
Коэффициент теплопередачи ПП, Вт/(м2·К): 
 
1
1
2
1
ППk





, (1.124) 
 
88,614
84,558
88,614
1
21847,029
ППk  

. 
 
Площадь поверхности теплообмена ПП, м2: 
 
310ПП
ПП
ПП ПП
Q
F
k t


 
, (1.125) 
 
348907,163 10
4669,846
84,558 123,856
ППF

 

  
 
где QПП – тепловая нагрузка ПП, определена в тепловом расчете. 
 
Число рядов секций ПП по ходу газов, шт.: 
 
2
ПП
сек
сек сек
F
z
F m


, (1.126) 
 
8669,846
2
1609,518 4
ППz  

  
 
где mсек – число секций в одном ряду ПП.  
 
1.3.4 Определение поверхности теплообмена испарительной части 
высокого давления 
 
Среднелогарифмический температурный напор испарителя, ˚С, 
определяется по формуле, в которой ∆ м эк st t   и ∆ б 1 st t  . 
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360 342.178 17.822
s
сд вд
м ппt t      , 
 
1
423,371 342,178 81,193
sисп
вд вд
бt t      . 
 
Тогда среднелогарифмический температурный напор испарителя, ˚С, 
определяется: 
 
81,193 17,822
41,79
81,193
lnln
17,822
б м
ИСП
б
м
t t
t
t
t
   
   
   
   
   
. 
 
Значения параметров λг, νг, Prг принимаются  при средней температуре 
газов в испарительном контуре θИСПср=( 
исп
вд сд
пп  )/2; скорость газов также 
определяется при средней температуре. 
Средняя температура газов в испарительном контуре, ˚С: 
 
423,371 360
391,685
2 2
исп
вд сд
пп
ИСПср
 

 
   . 
 
Значения параметров λг, νг, Prг принимаются  при средней температуре 
газов в испарительном контуре: 
- 0,05625г  ;  
- 0,6208
гr
P  ; 
- 659,186 10г
  . 
Коэффициент теплоотдачи конвекцией от газов к стенке испарительного 
контура, α1, Вт/(м2·К), определяется:
  
0,6
0,33
1 6
0,05625 18,358 0,04
0,6208 0.796 0,353 96,579
0,04 59,186 10


 
  
 

     

. 
 
Коэффициентом теплоотдачи конвекцией от стенки к пароводяному 
рабочему телу α2можно пренебречь, т.к. в испарителе происходит процесс 
кипения воды, при котором коэффициент теплоотдачи α2 очень велик и значение 
термического сопротивления 
2
1

стремится к нулю. 
Коэффициент теплопередачи испарителя, Вт/(м2·К): 
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1
1
1
ИСП
тр
м
k

 


, (1.127) 
 
где δтр–толщина стенки трубы, м; 
м  - коэффициент теплопроводности стенки, Вт/(м·К).   
Для стали 20: 
 
 1000263,06,50  стсрм t , (1.128) 
 
Здесь средняя температура стенки, ˚С: 
   
2
2
вд сд
исп вдпп
sст
ср
t
t
 

 , (1.129) 
 
423,371 360
342,178
2 366,932
2
ст
срt


  . 
 
 
Коэффициент теплопроводности стенки, Вт/(м·К): 
 
 50,6 0,0263 366,932 100 43,58м      . 
 
Коэффициент теплопередачи испарителя, Вт/(м2·К): 
 
1
95,73
1 0.0004
96,579 43,58
ИСПk  

. 
 
Площадь поверхности теплообмена испарителя, м2: 
 
3 310 60250,809 10
15060,46.
95,73 41,79
ИСП
ИСП
ИСП ИСП
Q
F
k t
 
  
 
   
 
где QИСП – тепловая нагрузка испарителя, определена в тепловом расчете. 
Число рядов секций испарителя по ходу газов, шт.: 
 
2
15060,46
3
1609,518 4
ИСП
сек
сек сек
F
z
F m
  
 
.    
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1.3.5 Определение поверхности теплообмена 4 ступени экономайзера 
высокого давления 
 
Среднелогарифмический температурный напор экономайзера, ˚С, 
определяется по формуле, в которой ∆tм= эк st   и∆ б ух пвt t  . 
 
354,178 342,178 12
s
вд вд
м вэкt t      , 
 
318,656 243 75,656сдисп пвбt t      , 
 
75,656 12
34,572
75,656
lnln
12
б м
ЭК
б
м
t t
t
t
t
   
   
   
  
  
. 
 
Значения параметров λг, νг, Prг принимаются при средней температуре 
газов в экономайзере θэкср=(
ЭК
вд сд
исп  )/2; скорость газов также определяется по 
средней температуре. 
Средняя температура газов в экономайзере, ˚С,: 
 
672,834
336,417
2 2
ЭК
вд сд
испср
ЭК
 


   . 
 
Значения параметров λг, νг, Prг принимаются при средней температуре 
газов в экономайзере: 
- 0,0512г  ;  
- 0,567
гr
P  ; 
- 651,116 10г
  . 
Коэффициент теплоотдачи конвекцией от газов к стенке для экономайзера 
α1, Вт/(м2·К), определяется: 
 
0,6
0,33
1 6
0,0512 9.4628 0,04
0,567 0.796 0,353 97,423
0,04 51,116 10


 
      
 
. 
  
Коэффициент теплопередачи экономайзера, Вт/(м2·К): 
 
1 65.0907ЭКk   , (1.130) 
 
Площадь поверхности теплообмена экономайзера, м2: 
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3 310 33397,923 10
12814,255.
75,389 34,572
ЭК
ЭК
ЭК ЭК
Q
F
k t
 
  
 
 
     
где QЭК – тепловая нагрузка экономайзера, определена в тепловом расчете. 
Число рядов секций экономайзера по ходу газов, шт.: 
 
2
12814,255
2.
1609,518 4
ЭК
сек
сек сек
F
z
F m
  
 
    
     
Результаты конструкторского расчета одноконтурного котла-утилизатора 
сводятся в таблицу 1. 
 
Таблица 1 - Результаты конструкторского расчета одноконтурного КУ 
 
  
Наименование величины Обозначение Значение 
Высота труб, м lтр 23,719 
Ширина секции, м bсекц 2,5 
Ширина котла, м bкотла 10 
Скорость газов в ПП ВД, м/с 
ωг 
18,358 
Скорость газов в промперегревателе, м/с 17,84 
Скорость пара в ПП ВД, м/с 
ωп
 
6,244 
Скорость пара в промперегревателе, м/с 10,312 
Скорость пара в ПП СД, м/с 10,681 
Скорость пара в ПП НД, м/с 13,597 
Температурный напор ПП ВД, ˚С 
ППВДt  123,856 
Коэффициент теплоотдачи ПП ВД, Вт/(м2·К) α1ППВД 
88,614 
Коэффициент теплоотдачи ПП ВД, Вт/(м2·К) α2ППВД 1847,029 
Коэффициент теплопередачи ПП ВД, Вт/(м2·К) 
ППВДk  84,558 
Площадь теплообмена ПП ВД, м2 
ППВДF  8669,846 
Число рядов секций по ходу газов ПП ВД, штук 
2
секцz
 
2 
Температурный напор ПП, ˚С 
ППt  42,74 
Коэффициент теплоотдачи ПП, Вт/(м2·К) α1ПП 
87,916 
Коэффициент теплоотдачи ПП, Вт/(м2·К) α2ПП 493,997 
Коэффициент теплопередачи ПП, Вт/(м2·К) 
ППk  74,633 
Площадь теплообмена ПП, м2 
ППF  10930,906 
Число рядов секций по ходу газов ПП, штук 
2
секцz
 
2 
Температурный напор ИСП ВД, ˚С 
ИСПВДt  41,79 
Коэффициент теплоотдачи ИСП ВД, Вт/(м2·К) α1ИСПВД 
96,579 
Коэффициент теплопередачи ИСП ВД, Вт/(м2·К) 
ИСПВДk  95,73 
Площадь теплообмена ИСП ВД, м2 
ИСПВДF  15060,46 
Число рядов секций по ходу газов ИСП ВД, штук 
2
секцz
 
3 
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Продолжение таблицы 1 
 
Коэффициент теплоотдачи ПП СД, Вт/(м2·К) α1ППСД 
75,877 
Коэффициент теплоотдачи ПП СД, Вт/(м2·К) α2ППСД 792,04 
Коэффициент теплопередачи ПП СД, Вт/(м2·К) 
ППСДk  69,244 
Площадь теплообмена ПП СД, м2 
ППСДF  8685,841 
Число рядов секций по ходу газов ПП СД, штук 
2
секцz
 
2 
Температурный напор ВЭК 4 ВД, ˚С 
4ВЭК ВДt  34,572 
Коэффициент теплоотдачи ВЭК 4 ВД, Вт/(м2·К) α1ВЭК4ВД 
97,423 
Коэффициент теплопередачи ВЭК 4 ВД, Вт/(м2·К) 
4ВЭК ВДk  75,389 
Площадь теплообмена ВЭК 4 ВД, м2 
4ВЭК ВДF  12814,255 
Число рядов секций по ходу газов ВЭК 4 ВД, штук 
2
секцz
 
2 
Температурный напор ИСП СД, ˚С 
ИСПСДt  55,353 
Коэффициент теплоотдачи ИСП СД, Вт/(м2·К) α1ИСПСД 
89,48 
Коэффициент теплопередачи ИСП СД, Вт/(м2·К) 
ИСПСДk  88,791 
Площадь теплообмена ИСП СД, м2 
ИСПСДF  6749,576 
Число рядов секций по ходу газов ИСП СД, штук 
2
секцz
 
2 
Температурный напор ПП НД, ˚С 
ППНДt  54,582 
Коэффициент теплоотдачи ПП НД, Вт/(м2·К) α1ППНД 
76,707 
Коэффициент теплоотдачи ПП НД, Вт/(м2·К) α2ППНД 138,916 
Коэффициент теплопередачи ПП НД, Вт/(м2·К) 
ППНДk  49,419 
Площадь теплообмена ПП НД, м2 
ППНДF  6881,596 
Число рядов секций по ходу газов ПП НД, штук 
2
секцz
 
2 
Температурный напор ВЭК 3 ВД, ˚С 
3ВЭК ВДt  28,471 
Коэффициент теплоотдачи ВЭК 3 ВД, Вт/(м2·К) α1ВЭК3ВД 
76,588 
Коэффициент теплопередачи ВЭК 3 ВД, Вт/(м2·К) 
3ВЭК ВДk  62,279 
Площадь теплообмена ВЭК 3 ВД, м2 
3ВЭК ВДF  7450,411 
Число рядов секций по ходу газов ВЭК 3 ВД, штук 
2
секцz
 
2 
Температурный напор ВЭК СД, ˚С 
ВЭКСДt  40,17 
Коэффициент теплоотдачи ВЭК СД, Вт/(м2·К) α1ВЭКСД 
76,991 
Коэффициент теплопередачи ВЭК СД, Вт/(м2·К) 
ВЭКСДk  62,545 
Площадь теплообмена ВЭК СД, м2 
ВЭКСДF  7442,411 
Число рядов секций по ходу газов ВЭК СД, штук 
2
секцz
 
2 
Температурный напор ГПК, ˚С 
ГПКt  35,09 
Коэффициент теплоотдачи ГПК, Вт/(м2·К) α1ГПК 
67,272 
Коэффициент теплопередачи ГПК, Вт/(м2·К) 
ГПКk  55,975 
Площадь теплообмена ГПК, м2 
ГПКF  7341,34 
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1.4 Укрупненый расчет паровой турбины 
 
Расчет внутреннего относительного КПД паровой турбины проводится по 
приближенным формулам в два этапа. Сначала определим КПД части высокого 
давления (до смешения с потоком пара из промежуточного пароперегрвателя) 
0
вд
i ; затем параметры пара в камере смешения и рассчитаем внутренний 
относительный КПД 0
сд
i  части среднего давления (до камеры смешения перед 
чнд), затем относительный КПД 0
нд
i  части низкого давления (от камеры 
смешения до выхлопа в конденсатор). Процесс расширения пара в турбине в h-s 
диаграмме показан на рисунке 6. Турбину выполняем с дроссельным 
парораспределением.  
 
 
 
Рисунок  6 - Процесс расширения пара в турбине 
 
Начальные параметры пара перед стопорным клапаном: 
- давление: 0 15P МПа  
- температура: 0 540t C   
Находим на i-S – диаграмме на рисунке 6 точку '0A . С учетом 
дросселирования пара в регулирующих органах ЦВД давление пара на входе в 
проточную часть, Мпа, составляет: 
 
50 
 
'
0
ЦВД
дрP P   , (1.131) 
 
'
0 12,75 0,968 12,344
ЦВД
дрP P       
 
где 0,968ЦВДдр  - потери от дросселирования в цилиндре высокого давления; 
Теоретический процесс расширения пара от давления '0P  до давления 1P , 
соответствующего давлению за ЦВД, изображается линией '0 0A B . Используя 
значения давления в отборах, находим на i-S диаграмме энтальпию пара в этих 
отборах. 
КПД 0
вд
i  ЧВД можно оценить по приближенной эмпирической формуле 
для группы ступеней малой веерности: 
 
2 4
0 0(0,92 0,2 / (2 )) (1 ( 7 10 ) / 2 10 ) ,
вд ВД вд
i ср влПG H k            (1.132) 
 
где 0,50( ) ;ср z    
0 418,724
вдH  кДж/кг – располагаемый теплоперепад группы ступеней,  
влk =1 (группа ступеней работает на перегретом паре). 
Используя h-s диаграмму, найдем удельный объем пара на входе в турбину 
0 0,023  м
3/кг и удельный объем пара на выходе из ЦВД 0,072z  м
3/кг;  
 
0,5(0,023 0,072) 0,041ср     м
3/кг. 
 
 По расходу свежего пара 60,208кг/свдПG  и по формуле (2.134) получим: 
 
2 4
0 (0,92 0,2 / (2 60,208 0,041)) (1 (418,724 7 10 ) / 2 10 ) 1 0,867.
вд
i             
 
При действительном процессе расширения энтальпию пара в точке B , 
кДж/кг, можно определить как: 
 
00 0
( ) ЦВДoiB BA Ai i i i     , (1.133) 
 
3423,224 (3423,224 3004,5) 0,867 3060,18Bi      . 
 
где 
0
3513,4 /Ai кДж кг - энтальпия острого пара;  
0
3092.5 /Bi кДж кг - энтальпия пара в конце теоретического процесса 
расширения;  
Точку C  определим с учетом потери давления от дросселирования пара в 
регулирующих органах ЦСД, Мпа: 
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2 10 3,12 0,95 2,964
ЦCД
дрP P      . 
 
где 0.95ЦCДдр  - потери от дросселирования в цилиндре среднего давления. 
КПД 0
сд
i  ЧСД можно оценить по приближенной эмпирической формуле 
для группы ступеней малой веерности: 
 
0
2 4
0
(0,92 0,2 / (2 ( ) ))
(1 ( 7 10 ) / 2 10 )
Сд ВД СД
i срП П
сд
вл
G G
H k
      
     
 (1.134) 
 
где ' ' 0,5
0
( ) ;ср сд zсд     
0 568,9
сдH  кДж/кг – располагаемый теплоперепад группы ступеней,  
влk =1 (группа ступеней работает на перегретом паре). 
Используя h-s диаграмму, найдем удельный объем пара на входе в ЧСД 
'
0
0,1233сд   м
3/кг и удельный объем пара на выходе из ЧСД ' 0,5415
zсд
  м3/кг;  
 
0,5(0,1233 0,5415) 0,258ср     м
3/кг. 
 
 По расходу свежего пара 2 60,208 2 19,03 158,476кг/счсдПG       и по 
формуле (2.136) получим: 
 
2 4
0 (0,92 0,2 / (158,476 0,258)) (1 (568,9 7 10 ) / 2 10 ) 1 0,909.
сд
i            
 
Энтальпия в точке D , кДж/кг: 
 
0
( ) 3534,4 (3534,4 2965,5) 0,909 3017,20316ЦCДoiD DC Ci i i i           
 
где Ci - энтальпия пара перед ЧСД;  
0D
i - теоретическая энтальпия пара за ЧСД;  
Энтальпия пара перед ЧНД определяется как энтальпия смеси пара после 
ЧСД и пара из контура низкого давления котла-утилизатора: 
 
0[ (2 ) ] / ( 2 )
нд чсд нд д нд чсд нд д
см П ПDh G G G h G G Gi         , (1.135) 
 
где 74,966
ндG  кг/с. 
 
[158,476 3017,20316 (2 74,966 10,279) 2989,95] /
/(158,476 2 74,966 10,279) 3004,437кДж/кг
нд
смh      
   
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Таким образом, пар на входе в ЦНД имеет следующие параметры: 
3004,437ндсмh  кДж/кг, p0
нд =0,44 МПа, t0нд =263 ºС. 
Для расчета КПД ЦНД воспользуемся эмпирической зависимостью: 
 
4
0 0 00,87 (1 ( 400) /10 ) / ,
нд нд нд
i вл всH k H H         (1.136) 
 
где 0 773,696
ндH  кДж/кг – располагаемый теплоперепадЦНД; 
всH - потери с выходной скоростью, которые можно найти по эмпирической 
формуле (2.227), либо по графикам для стандартных ступеней ЛМЗ: 
 
3 20,5 10 (( ) / ) (1 (0,1/ ( 1)),вс к к zH G 
          (1.137) 
 
где / .z z zd l   
Определим длину рабочей лопатки последней ступени ,zl рассчитав 
объемный расход пара на выходе из ЦНД. Массовый расход на выходе из ЦНД, 
кг/с: 
(2 2 2 ) ,вд сд ндП П П ДGчнд G G G G         (1.138) 
 
(2 60,208 2 19,03 2 74,966) 10,279.Gчнд         
 
Удельный объем пара при давлении pк =4 кПа и известных начальных 
параметрах пара на входе в ЦНД можно определить по h-s диаграмме: 
30,205к   м
3/кг.  
Объемный расход: 
 
кGG
n

  , (1.139) 
 
где 3n  - количество выхлопов в конденсатор. 
 
 
298,129 30,205
3001,664
3
G

  м3/с.  
 
Выбираем по рисунку 7 стандартную лопатку производства ЛМЗ длиной 
1000zl  мм и корневым диаметром 1800 мм, которой будет соответствовать 
потеря с выходной скоростью 65всH  кДж/кг. 
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а– потери с выходной скоростью ВСН  в зависимости от Gvк, б – КПД последней 
ступени: 1– 
Zl =550 мм, dк = 1350 мм, 2– Zl = 755 мм, dк  = 1350 мм, З – Zl =755 мм, dк= 1520 
мм, 4 – Zl =960 мм, dк  = 1520 мм, 5 – Zl = 1000 мм, dк = 1800 мм,6 – Zl =1200 мм, dк= 1800 
мм (все на 50 с-1) 
 
Рисунок  7 - Выходные характеристики ЦНД со стандартными лопатками 
ЛМЗ 
  
Коэффициент, учитывающий влияние влажности: 
 
0 0 01 0,4 (1 ) ( ) ( / ),
вл нд
вл вл zk H H          (1.140) 
 
где 0 435
влH  кДж/кг –располагаемый теплоперепад в зоне влажного пара (по h-
s диаграмме); 
y0=0 - влажность перед ЦНД; 
yz=0,132 - влажность в конце процесса расширения; 
Подставляя исходные данные в (1.140), получаем 0,97влk  . 
 КПД ЦНД находим по (1.136): 
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4
0 0,87 (1 (771.4 400) / 10 ) 0,97 65 / 771.4 0,791
нд
i         
 
Энтальпия в точке F , кДж/кг: 
 
0
( ) 3004.4 (3004.4 2233) 0,791 2394.065ЦНДoiF Е Е Fi i i i           
 
где 
0F
i - теоретическая энтальпия пара за цилиндром низкого давления;  
Внутренняя мощность паровой турбины: 
 
0 0 0 0
0 0
2 2 ( )
[2 ( ) ] ,
ПТ вд вд вд вд cд cд cд
i i i
вд cд нд д нд нд
i
N G H G G H
G G G G H
 

         
      
 (1.141) 
 
2 60,208 418,724 0,867 2 (60,208 19,03) 0,909 568.9
[2 (60,208 19,03 74.966) 10.279] 771.4 0.79 245781,784кВт
ПТ
iN          
       
 
 
Располагаемая мощность паровой турбины: 
 
0 0 0
0
2 2 ( ) [2 ( )
] ,
ПТ вд вд вд cд cд вд cд нд
д нд
N G H G G H G G G
G H
           
 
 (1.142) 
 
0 52 60,208 418,724 2 (60,208 19,03) 568.9
[2 (60,208 19,03 74.966) 10.279] 771.4 296122,631кВт
ПТN        
      
 
 
Мощностной относительный внутренний КПД паровой турбины: 
 
0 0/ ,
ПТ ПТ ПТ
i iN N   (1.143) 
 
0 245781,784 / 296122,631 0,83
ПТ
i    
 
1.5 Определение экономических показателей ПГУ 
 
Электрическая мощность ПТУ, кВТ: 
 
,ПТУ ПТ ПТУэ i м эгN N      (1.144) 
 
245781,784 0,985 240714,145ПТУэN    . 
 
Электрическая мощность ГТУ, кВт: 
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2 ( ) ,ГТУ ГТУ К ГТУэ i i м эгN N N        (1.145) 
 
(593757,161 280271,02) 0,99 0,985 280471,741ГТУэN       
 
Электрическая мощность ПГУ, кВт: 
 
2 ,ПГУ ГТУ ГТУэ э эN N N    (1.146) 
 
2 280471 240714,145 811328,02862ПГУэN      
 
Абсолютный электрический КПД ПГУ: 
 
/ ( 2),ПГУ ПГУ нэ э рN Q B     (1.147) 
 
811328,02862 / (34730 21.7493 2) 0,56ПГУэ      
 
Отпущенная электроэнергия с учетом затрат на собственные нужды блока, 
кВт: 
 
ПГУ ПГУ
отп э сн эW N N   , (1.148) 
 
где 0,038сн   - доля затрат электроэнергии на собственные нужды блока. 
 
811328,02862 0,038 811328,02862 800512,741отпW      
 
Удельный расход условного топлива на выработку электроэнергии, 
. . . / ( )кг у т кВт ч : 
 
3600 / ,э у отпb B n W    (1.149) 
 
где уB  - расход условного топлива, . . . /кг у т с ; 
n  - количество ГТУ. 
 
7000
р
н
у н
Q
B B  , (1.150) 
 
где 8940
р
нQ   - теплота сгорания единицы натурального топлива, 
3/ккал м ; 
21,7493нB   - расход натурального топлива на ГТУ, /кг с ; 
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7000  - теплотворная способность единици условного топлива (каменный 
уголь), / . . .ккал кг у т  
 
8940
21,7493 27,777
7000
уB    , 
 
27,777 2 3600 / 800512,741 0,2498эb     . 
 
2 Экономическая часть 
 
2.1 Определение ежегодных издержек, связанны с эксплуатацией 
 
Эксплуатационные расходы в проектных технико-экономических расчё-
тах, группируются в укрупнённые статьи калькуляции, млн. руб./год: 
 
э т зп а тр прU U U U U U     , (2.1) 
 
где тU – затраты на топливо; 
зпU – расходы на оплату труда; 
аU – амортизация основных производственных средств; 
трU – расходы на ремонт основных средств; 
прU – прочие расходы. 
 
2.2 Расчёт затрат на топливо 
 
Расход топлива, м3/ч: 
 
В В 3600нат   , (2.2) 
 
В В 3600 21,493 3600 77374,8.нат       
 
Число часов работы основного оборудования, т. е. календарное время за 
вычетом времени простоя в капитальном и текущем ремонте, час/год: 
 
ремр T8760T  , (2.3) 
 
где ремT – время простоя в ремонте, ч. 
Расчет рT  выполнялся с использованием  значений ремT  из таблицы А.2 
учебно – методического пособия [2, с. 33]. 
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рT 8760 482 8278   . 
 
Число часов использования установленной мощности, ч.  
уст рT T 300  , (2.4) 
 
уст рT T 300 7978    
 
Выработка электроэнергии на ТЭС, МВт ч: 
 
устуст TNW  , (2.5) 
 
где устN 800  – установленная мощность станции, МВт; 
 
Натуральный годовой расход топлива, тыс.м3: 
 
'В = (В T ) / 1000нат нат уст n  , (2.6) 
 
где n = 2– количество  ГТУ в составе основного оборудования. 
 
' 7978В = (21,7493 2) / 1000 = 1249314,591нат    
 
Затраты на топливо, млн. руб./год: 
 
6
т
'U Ц 10Внат
   , (2.7) 
 
где Ц = 3381 – цена топлива, руб./тыс.м3 
Расчет тU  выполнялся с использованием  оптовых цен на топливо Ц 
добываемых ОАО «Газпром» из приложения 1 приказа №36-э/1 [3, с. 2]. 
 
6
тU 3381 78297,48 10 4223,933
     
 
2.3 Расходы на оплату труда 
 
Для приближённых расчётов заработной платы по станции можно исполь-
зовать формулу, млн. руб./год: 
 
6
зп уст у зпU N n Ф 10
    , (2.8) 
 
где уn 0,29 - штатный коэффициент; 
  зпФ 558632  - средняя зарплата одного работника за год, тыс.руб.; 
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800устN  – установленная мощность ПГУ, МВт. 
Расчет 
рT  выполнялся с использованием  значений у зп,n Ф  из таблицы А.6 
учебно – методического пособия [2, с. 35]. 
6
зпU 800 0,29 525206 10 138,804
     . 
 
2.4 Амортизационные отчисления 
 
Размер амортизационных отчислений, млн. руб./год: 
 
аа HKU  , (2.9) 
 
где аH 0,067 – средняя норма амортизации станции в целом;  
K – капитальные вложения, млн. руб./год. 
 
6' /10K K уст iN d    , (2.10) 
 
где 'K =400 долл./кВт – удельные капитальные вложения на комбинированный 
цикл ПГУ; 
id = 1,1 – коэффициент, учитывающий район размещения; 
64,127   - курс долл., руб. 
Расчет К  выполнялся с использованием  значений 'K , id  из учебного 
пособия [4, с. 11]. 
 
6/10 25713,922K 400 800 64,127 1,1      
 
аU 25713,922 0,067 1722,833    
 
2.5 Расходы на ремонт основных средств 
 
Расходы по ремонту, млн. руб./год: 
 
тртр HKU  , (2.11) 
 
где трH – норма отчислений на ремонтное обслуживание от капитальных 
вложений. 
 
трU 25713,922 0,05 1285.696    
 
2.6 Прочие расходы 
 
К прочим расходам относятся: 
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– общецеховые и общестанционные расходы; 
– расходы по охране труда и техники безопасности; 
– налоги и сборы; 
– и др. 
Их величина принимается 20 – 30 % от суммарных затрат на амортизацию, 
ремонт и зарплату, с учётом единого социального налога, млн. руб./год: 
 
пр а тр зпU 0,2 (U U U ) СОЦ     , (2.12) 
 
где СОЦ – страховые взносы во вне бюджетные фонды по ставке 30% от 
расходов на оплату труда. 
 
прU 0,2 (1722,833 1285,696 138,804) 0,30 138,804 671,107        
 
Эксплуатационные расходы составят, млн. руб/год: 
 
эU 4223,933 138,804 1722,833 1285,696 671,107 8042,374       
  
2.7 Расчёт себестоимости единицы электроэнергии 
 
Годовой отпуск энергии с шин станции, МВт ч: 
 
 снотп a1WW  , (2.13) 
  
где снa – коэффициент расхода электроэнергии на собственные нужды станции; 
W  - выработаная электроэнергия, МВт ч. 
Расчет отпW  выполнялся с использованием  значений снa  из учебного 
пособия [4, с. 402]. 
 
W=N 800 7978 7270574,784у испТ     
 
 отпW 7270574,784 1 0,038 6994293,162     
 
Себестоимость отпущенной энергии, руб./кВт ч: 
 
э
отп э отпU U /W , (2.14) 
  
 э 3отпU 8042,374/6994293,162 10 1,15    
 
Себестоимость выработанной энергии, руб./кВт ч: 
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/WUU э
э
выр  , (2.15) 
 
э 3
вырU (8042,374/7270575) 10 1,106    
 
2.8 Расчёт показателей эффективности проекта 
  
Срок окупаемости – это период (измеряемый в месяцах, кварталах или го-
дах), начиная с которого первоначальные затраты покрываются суммарными 
результатами. Другими словами, это интервал времени, в течение которого об-
щий объём капитальных затрат остаётся большим суммы амортизационных от-
числений и прироста прибыли предприятия. 
Соотношение между доходами и расходами по реализации проекта опреде-
ляется показателем чистого дисконтированного дохода (ЧДД). Если ЧДД больше 
нуля то все затраты по проекту окупаются доходами, т. е. данный проект 
инвестиций можно рекомендовать к практической реализации. 
Чистый дисконтированный доход, млн. руб.: 
 
  K
0,1)(1
1
UW)U(TЧДД
nаотп
э
отп 







, 
 
где К – стоимость строительства станции, млн. руб. ; 
э
отпU  – себестоимость отпущенной энергии, руб./кВт ч. ; 
отпW  – годовой отпуск энергии с шин станции, МВт; 
n  – текущий год; 
Т  – тариф на отпущенный кВт ч с учётом планируемой рентабельности, 
руб./кВт ч. 
 
э
отпT 1,6 U  , (2.16) 
 
T 1,6 1,15 1,84    
 
Расчёт срока окупаемости блока ПГУ мощностью 800 МВт сведём в таб-
лицу 2. 
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Таблица 2 - Срок окупаемости капитальных вложений с минимальным уровнем 
рентабельности 
 
Показатели 
Расчетный период 
0 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
1) Денежный поток по 
инвестиционной 
деятельности – кап. 
вложения (К) -2
5
7
1
3
,9
2
 
– – – – – – – – – – 
2) Денежный поток по 
основной деятельности: 
 
 
-амортизационные 
отчисления 
 
 
-доход в форме прибыли 
по отпущенной 
Эл/энергии 
– 
8
7
1
,3
2
8
  
  
1
7
2
2
,8
2
3
  
 3
1
4
8
,4
9
6
 
8
7
1
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2
8
  
  
1
7
2
2
,8
2
3
  
 3
1
4
8
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9
6
 
8
7
1
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2
8
  
 1
7
2
2
,8
2
3
  
 3
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8
7
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8
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2
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4
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1
7
2
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1
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 1
7
2
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7
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1
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2
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1
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8
7
1
,3
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1
7
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Капитальные вложения в проект расширения Киришиской ГРЭС с одним 
блоком  ПГУ 800 МВт окупается на 11 месяце 6 года эксплуатации.  
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2.9 Оценка инвестиционного риска методом анализа 
чувствительнсоти проекта 
 
Результирующий показатель в расчетах это ЧДД (NPV). Оценивается   
влияние на этот показатель двух исходных позиций: 
1. Изменение цены топлива Ц ±30%. 
2. Изменение ставки дисконта в диапазоне 10%,13%,16%. 
 
Расчёт измененного исходного показателя и соответствующего ему 
значения ЧДД приведен в таблице 3 (абсолютные показатели) и таблицы 4 
(относительные показатели). График чувствительности показателя ЧДД 
представлены на рисунке 8 и 9. 
 
Таблица 3 – Абсолютные показатели 
 
Показатели 
Значение показателя ЧДД, млн.руб 
-30 -20 -10 0 +10 +20 +30 
Цена топлива, руб./тыс.м3 2366,7 2704,8 3042,9 3381 3719,1 4057,2 4395,3 
Норма дисконта, % 7 8 9 10 11 12 13 
ЧДДТ, млн.руб 
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Таблица 4 - Относительные показатели 
 
Показатели 
Изменение показателя ЧДД, % 
-30 -20 -10 0 +10 +20 +30 
ЧДДТ, % 329,6 219,7 109,9 0 -109,9 -219,7 -350,1 
ЧДДД, % 122,1 79,2 38,5 0 -36,5 -71,3 -104,4 
 
 
Показатель ЧДД чрезвычайно чувствителен к изменению цены на топливо 
и нормы дисконта, причем более чувствителен к изменению цены на топливо. 
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Рисунок  8 - График чувствительности абсолютного показателя ЧДД, млн.руб 
 
 
 
Рисунок  9 - График чувствительности относительного показателя ЧДД, % 
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3 Экологическая часть  
 
Процесс горения топлива в КС энергетических ГТУ сложнее, чем в 
топочных камерах обычных энергетических установок. 
При относительно невысоких температурах химическая реакция горения 
протекает достаточно медленно, а потрбление кислорода во много раз меньше 
возможности его доставки к фронту пламени, который отделяет 
топливовоздушную смесь  от продуктов сгорания.  
Наиболее опасными выбросами ПГУ являются оксиды азота. Содержание 
оксидов азота определяет токсичность продуктов сгорания природного газа на 
90-95%. Кроме того, оксиды азота под воздействием ультрафиолетового 
излучения активно участвуют в фотохимических реакциях в атмосфере с 
образованием других вредных газов. 
Источником образования оксидов азота служит азот воздуха и топлива. В 
атмосферном воздухе содержится 78,1% азота по объему. 
Азот является составной частью рабочей массы топлива. Содержание азота 
в топливе невелико: до 1 – 1,5% в топочном мазуте и природном газе и лишь в 
отдельных месторождениях природный газ содержит до 4% молекулярного 
азота. 
 
3.1 Выбросы в окружающую среду 
 
При сжигании углеводородных топлив в газовых турбинах в продуктах 
сгорания образуются токсичные соединения, все многообразие которых можно 
разделить на следующие группы: 
продукты полного сгорания горючих компонентов топлива – углекислый газ 
СО2, водяные пары Н2О, оксиды серы SO2 и SO3; 
компоненты неполного сгорания топлива – свободный углерод С, оксид 
углерода СО, различные углеводороды СxHy – летучие органические соединения (в 
том числе бензапирен С20Н12); 
оксиды азота NО и NO2 – ΝΟx; 
золовые частицы, образующиеся из негорючих минеральных примесей. 
Наиболее опасными выбросами ТЭС являются оксиды азота. Содержание 
оксидов азота определяет токсичность продуктов сгорания природного газа на 90-
95%. 
Большая часть оксидов азота образуется при связывании атмосферного азота 
в пламени КС, их называют термическими. Оксиды азота получаются также в 
результате реакции химически связанного азота, присутствующего в топливе. 
Скорость образования термических оксидов NOx, имеет экспоненциальную 
зависимость от температуры пламени. Количество образующихся оксидов азота 
является функцией не только температуры пламени, но также и времени, в течение 
которого смесь горючих газов находится при температуре пламени. Данная 
зависимость является почти линейной функцией времени. Таким образом, 
температура и время нахождения газов при этой температуре определяют уровень 
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выхода термических оксидов азота и являются важнейшими переменными, 
которыми конструктор должен оперировать, чтобы снизить уровни выбросов NOx. 
 
3.2 Мероприятия, направленные на уменьшение выбросов NOx 
 
Техническими решениями, улучшающими экологические характеристики 
камер сгорания являются: 
1. Деление КС ГТУ на две зоны. На рисунке 10 показано осуществление либо 
по воздуху (а), либо по топливу (б). 
 
 
 а – многоступенчатая по топливу; б – многоступенчатая по воздуху 
 
Рисунок  10 - Камеры сгорания 
 
В пространстве, ограниченном корпусом КС (пламенной трубы), выделяют 
зону горения. В эту зону подают только часть общего количества воздуха. Вместе 
с топливом это количество обеспечивает образование высокореакционной смеси, 
сгорающей достаточно быстро при температуре около 1500 °С. Другая часть 
воздуха подается в зону смешения, где она формирует заданную начальную 
температуру. Небольшое количество воздуха через специальные щели и отверстия 
охлаждает корпус и детали пламенной трубы. 
2. Обеспечение равенства скоростей потока и распространения пламени. Для 
его реализации применяют специальные технические решения. Прежде всего 
стремятся турбулизировать поток в зоне горения, что интенсифицирует процесс 
тепло- и массообмена, улучшает смесеобразование и увеличивает скорость 
распространения пламени. Для турбулизации потока используют лопаточные 
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завихрители или плохообтекаемые тела, располагаемые во фронтальном 
устройстве пламенной трубы. За этими элементами возникает зона обратных токов 
(ЗОТ) с пониженным статическим давлением. Создается эжекция газа кольцевой 
струей, вытекающей из лопаточного завихрителя, что стабилизирует положение 
фронта пламени и обеспечивает зажигание всей топливной смеси. При такой 
аэродинамической рециркуляции происходит перенос горячих газов навстречу 
поступающим свежим порциям топлива. За счет теплоты подсасываемых к корню 
факела продуктов сгорания происходит подогрев, испарение и зажигание свежих 
порций топлива. 
3. Переход к микрофакельному сжиганию топлива с увеличением числа 
горелок (например, в кольцевых КС их число достигает до 100— 150 шт.) 
сокращает длину пламени факелов и общую длину КС. 
4. Сжигание топлива в КС энергетических ГТУ характеризуется изменением 
параметров сжигаемого в компрессоре воздуха, нагрузки и режима работы, 
поэтому в таких условиях для стабилизации процесса горения используют еще 
один способ — дежурные горелки, служащие источником постоянного поджога 
топлива. 
Перечисленные технические решения не всегда позволяют добиться 
удовлетворительных экологических показателей работы КС энергетических ГТУ. 
В определенных режимах их переводят в так называемый мокрый режим 
работы, впрыскивая в поток газов определенное количество воды (пара). Это 
позволяет значительно сократить количество NOХ в газах.  
Побочным явлением такого решения являются: 
- сокращение периодов между профилактическим техобслуживанием и 
уменьшение срока службы; 
- дополнительные затраты на подготовку и впрыск воды (пара); 
- увеличение эмиссии СО. 
Находят применение сухие малотоксичные КС с экологическими горелками. 
Экологическая горелка состоит из двух конусов, которые смещены один 
относительно другого в осевом направлении. В результате их смещения 
образуются два шлица по всей длине горелки. Через эти шлицы в горелку по-
ступает воздух для горения, который перемешивается с природным газом, 
вводимым через небольшие отверстия по краям шлицов. Благодаря специальной 
форме внутри горелки образуется топливо-воздушная смесь, которая покидает 
конус и поступает в факел. Последний стабилизируется рециркуляционной зоной 
перед горелкой без помощи механического стабилизатора пламени. 
В результате того что обтекающий горелку «холодный» воздух для горения 
поступает внутрь и факел не имеет контакта с корпусом горелки, последняя 
остается сравнительно «холодной» и таким образом не подвергается износу. 
При работе на природном газе без впрыска пара (воды) горелки гарантируют 
выбросы NОx меньше 25 ppm. 
Высокие экологические показатели КС и всей ГТУ можно получить такими 
основными способами: 
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а) применением мокрых КС обычной конструкции с диффузионным факелом 
и с впрыском воды (пара); 
б) использованием микрофакельного многоступенчатого сжигания сильно 
обедненной топливной смеси в сухих КС; 
в) применением первых двух технических решений совместно с ка-
талитической очисткой выхлопных газов ГТУ; 
г) ультрафиолетовое облучение дымовых газов на входе в дымовую трубу; 
д) абсорбция окислов азота водой с использованием озона. 
Процесс селективного каталитического восстановления – наиболее широко 
применяемая технология восстановления оксидов азота NOx в выхлопных газах 
ГТУ. Восстановление оксидов азота происходит при впрыске восстанавливающего 
агента – водного раствора аммиака в выхлопные газы ГТУ при температуре 300—
420 °С и последующем пропуске смеси аммиак-выхлопные газы через катализатор. 
Из-за ограничения температур данные процессы осуществляются в котле-
утилизаторе либо при охлаждении дымовых газов за счет подогрева воздуха. 
Катализатор СКВ — это рифленый монолитный катализатор на волок-нистом 
носителе, усиленном ТiO2. Его изготавливают в виде элементов, за-ключенных в 
стальные пластины размером 466 х 466 х 572 мм. В качестве каталитически 
активных материалов используют оксиды металлов (напри-мер, пентоксид 
ванадия), что позволяет связывать до 90 % оксидов азота. 
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4 Индивидуальное задание 
 
В качестве индивидуального задания был выбран расчет жесткой муфты. 
Муфты приводов механизмов и машин осуществляют соединение валов и 
являются ответсвенными узлами, определяющими во многих случаях 
надежность и долговечность всей машины. В случае короткого замыкания на 
валу генератора возрастает тормозящий момент на валу газовой турбины. Для 
предохранения частей машины от поломок производится поверочный расчет 
соединительной муфты и сил действующих на напряжение среза и смятия.  
Задача: Подобрать жестку муфту для соединения вала ГТУ мощностью 
280000ГТУN   кВт, при частоте вращения вала 
13000n мин  с валом электро- 
генератора. 
Определяем номинальный крутящий момент, передаваемой муфтой, Н м  
 
ГТУ
ГТУ
N
T
w
 , (4.1) 
где ГТУw  - угловая скорость вала турбины, 
1
c
; 
30
ГТУ
n
w
 
 , (4.2) 
 
3000 1
314.159
30
ГТУw
c
 
  , 
 
3280000 10
1782471,701
314.159
T

  . 
 
Определяем расчетный крутящий момент, Н м : 
 
р рT T K  б (4.3) 
 
где 1,83рK   - коэффициент режима работы. 
 
974028,252 1,83 1782471,701рT     
 
Принимаем по ГОСТ 2726 – 61 с учетом диаметра вала ГТУ 400валd мм
жесткую муфту с допустимым крутящим моментом 1800000 Н м . Размеры 
выбранной муфты следующие: диаметр муфты 1200D мм ; диаметр 
расположения болтов 1 1100D мм ; количество болтов 16z  . 
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При соединении полумуфт болтами, вставленными в отверстия без зазора, 
болты рассчитываю на срез по окружной силе, кг с : 
 
1
2 р
срез
Т
S
D z



, (4.4) 
 
2 1782471.701
202553.602
1.1 16
срезS
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 
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Расчетное напряжение на срез болта, МПа : 
 
6 2
4
10среза
срез
р
стерж
S
d




 
, (4.5) 
 
где стержd  - диамиетр стержня болта. Зададимся 42стержd мм  
 
Тогда, 
 
6 2
4 202553,602
146,2
10 0,042среза
р
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 
 
 
 
Допускаемое напряжение на срез, МПа : 
 
срезасм р
k   , (4.6) 
 
где [1,9..2,3]k   - коэффицент запаса на прочность. 
 
146,2 1,9 277,783см     
  
Принимаем по ГОСТ 7808 – 70 болт М24 из стали марки Ст300. Размеры 
выбранного болта следующие: диаметр стержня болта 1 42d   мм; размер под 
ключ 60S   мм; высота головки 23k   мм; диаметр описанной окружнсоти 
67e  мм. 
Длина муфты L  выбирается из условий длины шпонки изготовленной на 
валах турбины и электро – генератора. Расчитывается из условия напряжений 
действующих на смятие и на срез шпонки. При этом задаемся допустимым 
напряжением на смятие 400 МПа . 
Тогда расчетная длина шпонки составляет, м: 
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где 0.05h м  - высота шпонки; 
0,1b м  - ширина шпонки; 
1 0.031t   - глубина втулки. 
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Напряжение на срез шпонки, МПа : 
 
6
2
10
р
ср
вал ср
Т
d A



 
, (4.8) 
 
где срА  - площадь шпонки, на котрую действует напряжение на срез, 
2м : 
 
ср рА l b  , (4.9) 
 
1.393 0.1 0.139срА     
 
6
2 1782471
64
10 0,4 0,139
ср

 
 
. 
 
Напряжение на смятие шпонки, МПа : 
 
6
2
10
р
ср
вал см
Т
d A



 
, (4.10) 
 
где смА  - площадь шпонки, на котрую действует напряжение на смятие, 
2м : 
 
1( )см рА l h t   , (4.11) 
 
1.393 (0.05 0.031) 0.026срА     . 
 
Допускаемое напряжение на смятие, МПа : 
 
см ср k   , (4.12) 
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где [1,9..2,3]k   - коэффицент запаса на прочность. 
 
336,842 1,9 640см     
 
Выбираем для изготовления шпонки марку стали Ст45 с допустимым 
пределом текучести 650 МПа. 
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ЗАКЛЮЧЕНИЕ 
В рамках данной выпускной квалификационной работы был выполнен 
комплексный расчет по расширению Киришской ГРЭС парогазовым блоком 
мощностью 800 МВт. В качестве основного оборудования выбраны две газовых 
турбины SGT5-4000F, два котла-утилизатора П-132 и одна модернизированная 
паровая турбина К-245-13,3. В качестве топлива используется природный газ 
магистрального газопровода Грязовец - Выборг.  
В проекте произведен тепловой расчет ГТУ, расчет тепловой схемы ПГУ с 
трехконтурным котлом - утилизатором, а также укрупненный расчет проточной 
части паровой турбины. В результате которых определены технико – 
экономические показатели энергоблока. 
Таким образом КПД энергоблока увеличился с 38 % до 56 %, а удельный 
расход условного топлива всей станции уменьшился с 340 г.у.т./кВтч до 297 
г.у.т./кВтч. 
Произведен расчет показателей эффективности проекта, в результате 
которого определены себестоимость электрической энергии с учетом тарифа, 
ввиду планируемой рентабельности проекта , которая составила 1 руб. 86 коп. за 
кВт ч, и срок окупаемости, который составил 6 лет 11 месяцев. 
В качестве индивидуального задания был произведен расчет жесткой 
муфты. 
По окончанию расчетов выполнены чертежи: принципиальная тепловая 
схема ПГУ - 800, продольный разрез котла - утилизатора,  разрез главного 
корпуса,  план ячейки ПГУ – 800. Чертежи выполнены на формате А1. 
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СПИСОК СОКРАЩЕНИЙ 
 
ГПК – Газовый подогреватель конденсатный 
ГТУ – Газотурбинная установа 
Д  - Деаэратор 
К – Конденсатор 
КПД – Коэффициент полезного действия 
КС – Камера сгорания 
КУ – Котёл – утилизатор 
ПГУ- Парогазовая установка 
ПП – Промежуточный пароперегреватель 
ППВД – Пароперегреватель высокого давления 
ПТС – Принципиальная тепловая схема 
Т - Турбина 
ИСП – Испаритель 
ЭКВД – Экономайзер высокого давления 
ЦВД – Цилиндр высокого давления 
ЦСНД – Цилиндр среднего и низкого давления 
ЦНД – Цилиндр низкого давления 
ЧДД – Чистый дисконтированный доход 
ЧДДИ – Чистый дисконтированный доход нарастающим итогом 
ЧНД – Часть низкого давления 
ЧСД - Часть среднего давления 
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